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Kurzfassung
Hydraulische und pneumatische Linearantriebe zeigen instationäres Bewe-
gungsverhalten, wenn diese aus dem Stillstand anfahren oder aufgrund des
begrenzten Hubs eine Richtungsumkehr erfolgt. Bei hochdynamisch betrie-
benen Sonderanwendungen kommt der Reibung aufgrund der Bewegungs-
beeinflussung eine besondere Bedeutung zu. Im Gegensatz zu den bislang
üblichen stationären Betrachtungen der Dichtungsreibung wird diese im Rah-
men der Arbeit in Abhängigkeit der Dynamik experimentell ermittelt und mit
numerischen Berechnungen nachgebildet. An einem Prüfstand für hydrauli-
sche Stangendichtungen, der mit einem Kurbeltrieb angetriebenen wird, wer-
den die Reibkräfte für unterschiedliche Dichtungsgeometrien unter Variati-
on von Druck und Temperatur bei Geschwindigkeiten bis zu 10 m/s gemes-
sen und diskutiert. Darüber hinaus wird mit einem neu entwickelten Prüf-
stand für pneumatische Stangendichtungen, welcher auf einem bislang nicht
realisiertem Messprinzip basiert, der Einfluss von Dichtungsgeometrie, Ma-
terial, Einbausituation, Druck, Schmierfett und Dichtungsabmessungen auf
die Reibung systematisch analysiert. Aufgrund der zunehmenden Bedeutung
von analytischen und numerischen Methoden im Entwicklungsprozess von
Dichtsystemen, werden zwei Simulationsansätze zur Spalthöhenberechnung
und der daraus abgeleiteten Reibkraft vorgestellt. Der aus der Literatur be-
kannte inverse hydrodynamische Ansatz (IHL) stellt eine sehr vereinfachte
Berechnungsmethode dar, wohingegen das entwickelte elastohydrodynami-
sche Modell (EHD bzw. EHL) eine physikalisch genauere Abbildung ermög-
licht. Im abschließenden Vergleich zwischen Reibkraftmessungen an einem
O-Ring und zugehörigen Simulationen wird die Eignung der Berechnungs-
modelle bei einem hydrodynamischen Schmierungszustand aufgezeigt.
Schlagworte: Stangendichtung, Elastomer, Hydraulik, Pneumatik,
Reibung, Prüfstand, Messverfahren, Simulation, Finite-
Elemente-Methode, Viskoelastizität, Elastohydrodynamik
Abstract
Hydraulic and pneumatic linear actuators move unsteady when they start-
up from a standstill or a reversal of the direction occurs at the end of the
stroke. In high dynamic special applications, the friction significantly affects
the moving behaviour. In contrast to previous steady-state investigations, the
seal friction is considered in the context of this work as a function of acceler-
ation. For this purpose, experimental as well as numerical methods are de-
veloped. Measurements of the friction forces of hydraulic rod seals are car-
ried out using a test rig driven by a crank mechanism. The results for differ-
ent seal geometries, varying pressures and temperatures at speeds of up to
10 m/s are discussed. In addition, a newly developed measurement princi-
ple for pneumatic rod seals is designed and enables to detect the seal friction
with minimised disturbances. The influence of seal geometry, material, in-
stallation situation, pressure, grease and seal dimensions are systematically
investigated using the pneumatic test rig. Due to the increasing importance of
analytical and numerical methods in the development process of sealing sys-
tems, two simulation approaches are presented to calculate the friction force.
The well-known inverse hydrodynamic approach (IHL) is a simplified calcu-
lation method, whereas the developed elastohydrodynamic model (EHD or
EHL) allows a physically more accurate reproduction. Finally, comparisons
between measurements using an O-ring operated at different conditions and
corresponding simulations show the suitability of the numerical models for
hydrodynamic lubrication conditions.
Keywords: rod seal, elastomer, hydraulics, pneumatics, friction, test rig,
measurement method, simulation, finite element method, vis-
coelasticity, elastohydrodynamics
Inhaltsverzeichnis
Nomenklatur iii
1 Einleitung 1
2 Grundlagen zur Reibung von Dichtungen 5
2.1 Grundlegendes Materialverhalten von Polymeren . . . . . . . . 7
2.2 Reibungszustände . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 11
2.2.1 Deformationsreibung . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 12
2.2.2 Adhäsionsreibung . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 14
2.2.3 Flüssigkeitsreibung . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 16
2.3 Instationäres Reibverhalten . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 17
2.3.1 Startreibung . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 17
2.3.2 Hysterese der instationären Dichtungsreibung . . . . . . 18
3 Prinzipien zur Messung der Reibkraft translatorischer Dichtungen 21
3.1 Direkte Reibkraftmessung . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 21
3.1.1 Simultane Messung von Kolben- und Stangendichtung . 22
3.1.2 Direkte Reibkraftmessung zweier Dichtungen . . . . . . 23
3.1.3 Direkte Reibkraftmessung einer Einzeldichtung . . . . . 26
3.2 Indirekte Messmethode . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 29
3.2.1 Simultane Messung von Kolben- und Stangendichtung . 29
3.2.2 Messung einer Einzeldichtung . . . . . . . . . . . . . . . 30
4 Reibkraftmessung hydraulischer Stangendichtungen 32
4.1 Prüfaufbau . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 32
4.2 Untersuchte Dichtsysteme . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 36
4.3 Versuchsdurchführung und Messergebnisse . . . . . . . . . . . . 38
4.3.1 Beschleunigungseinfluss . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 39
4.3.2 Druckeinfluss . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 44
i
Inhaltsverzeichnis
4.3.3 Temperatureinfluss . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 48
5 Reibkraftmessung pneumatischer Stangendichtungen 52
5.1 Prüfaufbau . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 52
5.2 Untersuchte Dichtsysteme . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 56
5.3 Versuchsdurchführung und Messergebnisse . . . . . . . . . . . . 60
5.3.1 Beschleunigungseinfluss . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 60
5.3.2 Materialeinfluss und Vorspannung . . . . . . . . . . . . . 66
5.3.3 Druckeinfluss . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 68
5.3.4 Schmierungszustand . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 72
5.3.5 Durchmessereinfluss . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 78
6 Mathematische Beschreibung der Dichtung 81
6.1 Modellierung des Materialverhaltens . . . . . . . . . . . . . . . . 82
6.1.1 Spannungs-Dehnungs-Verhalten . . . . . . . . . . . . . . 82
6.1.2 Thermo-Viskoelastizität . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 87
6.1.3 Anwendung in der Finiten-Elemente-Analyse . . . . . . 90
6.2 Spalthöhenberechnung . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 94
6.2.1 Inverse Hydrodynamische Theorie . . . . . . . . . . . . . 96
6.2.2 Direkte elastohydrodynamische Theorie . . . . . . . . . 104
6.3 Reibkraftberechnung und -vergleich . . . . . . . . . . . . . . . . 110
7 Zusammenfassung und Ausblick 116
Literaturverzeichnis 120
ii
Nomenklatur
Lateinische Buchstaben
a Beschleunigung m/s2
A druckbeaufschlagte Fläche mm2
AE Arrhenius-Verschiebeparameter K2 mol/J
at Verschiebefunktion —
b Nutbreite mm
C Neo-Hooke-Parameter MPa
C10 erster Mooney-Rivlin-Parameter MPa
C01 zeiter Mooney-Rivlin-Parameter MPa
C1 WLF-Parameter —
C2 WLF-Parameter K
d Mateialparameter der Kompressibilität mm2/N
d1 Innendurchmesser mm
d2 Schnurstärke mm
d5 Stangendurchmesser mm
d6 Nutgrunddurchmesser mm
e Relaxationsstärke —
E Elastizitätsmodul MPa
E0 Glasmodul MPa
E∞ relaxierter Modul MPa
E∗ komplexer Elastizitätsmodul MPa
E′ Speichermodul MPa
E′′ Verlustmodul MPa
Ee f f effektiver E-Modul MPa
f Antriebsfrequenz Hz
Fadh Adhäsionsreibkraft N
Fc Festkörperreibkraft N
Fde f Deformtions- bzw. Hysteresereibkraft N
iii
Nomenklatur
Fh Flüssigkeitsreibkraft N
Fha f t Haftreibkraft N
FL externe Lastkraft N
Fn Normalkraft N
FNut Kontaktkraft zur Nut N
FStange Kontaktkraft zur Stange N
Fr Reibkraft N
Fstart Startreibkraft N
g Erdbeschleunigung m/s2
g Dichtungsgeometrie mm
G Schubmodul MPa
G dimensionsloser Druckgradient —
G∗ komplexer Schubmodul MPa
h Spalthöhe µm
h0 Spalthöhe am Druckmaximum µm
hu nicht korrigierte Spalthöhe µm
hw Spalthöhe am Wendepunkt µm
H Härte nach Shore A —
H dimensionslose Spalthöhe —
I Invariante —
Jel elastische Volumenänderung —
Jth thermische Volumenänderung —
l deformierte Länge mm
l0 Ausgangslänge mm
m Masse kg
Mr1 Materialtraganteil —
Mr2 Materialtraganteil —
p Druck MPa
pc Kontaktdruck MPa
pFEM Kontaktdruck aus der FEA MPa
ph hydrodynamischer Druck MPa
ppneu pneumatischer Druck MPa
ppress Zylinderdruck MPa
pTank Tankdruck MPa
iv
pu Umgebungsdruck MPa
r mittlerer Kegelstumpfdurchmesser mm
R allgemeine Gaskonstante J/mol K
R Rauheit µm
Ra arithmetischer Mittenrauwert µm
Rk Kernrautiefe µm
Rmax maximale Rautiefe µm
Rpk reduzierte Spitzenhöhe µm
Rq quadratischer Mittenrauwert µm
Rvk reduzierte Riefeniefe µm
Rz gemittelte Rautiefe µm
t Zeit s
t0 Stillstandszeit s
T Temperatur ◦C
u Deformation des Dichtspalts µm
T˙ Abkühlrate K/min
Tc Arrhenius-Verschiebeparameter ◦C
Tg Glasübergangstemperatur ◦C
w Wendepunkt mm
W Formänderungsenergiedichte N/mm2
x axiale Länge mm
x˙ Geschwindigkeit m/s
x¨ Beschleunigung m/s2
z Länge in Spalthöhenrichtung µm
Griechische Buchstaben
α lineare Temperaturdehnung K-1
α Approximationsparameter des Kontaktmodells —
β Approximationsparameter des Kontaktmodells —
e Dehnung —
e0 Vordehnung —
e f Kraftresiduum N
v
Nomenklatur
ep Druckresiduum MPa
η dynamische Viskosität Ns/m2
δ Verlustwinkel —
λ Verstreckgrad —
µ Reibungskoeffizient —
ν Querkontraktionszahl —
σ Spannung MPa
τ Relaxationszeit s-1
τg Grenzschubspannung MPa
τh Schubspannung der Flüssigkeit MPa
ω Winkelfrequenz Hz
vi
1 Einleitung
Dichtungen sind ein unverzichtbarer Bestandteil der Fluidtechnik. Sie ver-
schließen Volumen und ermöglichen so den Druckaufbau. Translatorische
Dichtungen sind seit etwa Mitte des letzten Jahrhunderts Gegenstand inten-
siver sowohl universitärer als auch industrieller Forschung. Die komplexen
Wechselwirkungen an der Dichtstelle führen dazu, dass das Verständnis für
das tribologische System der Dichtung nur schrittweise aufgebaut werden
kann und neue Entwicklungen meist evolutionär entstehen.
Anforderungen an Dichtsysteme sind eine möglichst geringe Reibung so-
wie eine minimale Leckage über einer möglichst langen Gebrauchsdauer. Das
Leckage-, Reibungs-, Verschleiß- und Alterungsverhalten sind in großem Maß
von der Gestaltung der tribologischen Systeme sowie den Betriebszuständen
abhängig und unterliegen hochgradig nichtlinearen Wechselwirkungen. Zum
sicheren Betrieb einer Dichtung muss bei Bewegung zu jedem Zeitpunkt ein
Schmierfilm zwischen der Dichtung und der Gegenfläche vorhanden sein. Die
Ausbildung dieses Dichtspalts wird durch zeitlich veränderliche dynamisch-
mechanische und chemische Materialeigenschaften beeinflusst. Erst fundier-
te Kenntnisse über die Vorgänge im Dichtspalt ermöglichen die Entwicklung
von leistungsfähigen Dichtsystemen. Das Verständnis hierfür kann nur aus ei-
ner engen Verzahnung zwischen experimentellen und analytischen bzw. nu-
merischen Betrachtungen gewonnen werden.
Besondere Anforderungen werden an Stangendichtungen in Hydraulikzy-
lindern gestellt, da das Versagen der Stangendichtung unweigerlich zu einer
Kontamination der Umwelt mit dem Hydrauliköl führt. Häufig werden Hy-
draulikzylinder in mobilen Arbeitsmaschinen eingesetzt. Ein Beispiel ist die
Verstellung von Ausleger, Stiel und Löffel eines Hydraulikbaggers. Übliche
Verfahrgeschwindigkeiten sind unter 0, 5 m/s bei geringen Beschleunigun-
gen. Der Betriebsdruck beträgt bis zu 350 bar.
Daneben existiert aber auch eine Vielzahl von Anwendungen, bei denen
die Dichtungen höheren Anforderungen genügen müssen. Handgeführte so-
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wie als Anbaugeräte verfügbare hydraulische Bohrhämmer werden im Berg-
und Tiefbau eingesetzt, um den Bohrprozess in Gestein und Beton durch
einen Schlagimpuls zu unterstützen. Das abzudichtende Schlagwerk wird mit
einer Geschwindigkeit von bis zu 10 m/s und bei Beschleunigungen über
1000 m/s2 betrieben. Der übliche Betriebsdruck liegt bei etwa 100 bar. In
der elektrischen Energietechnik kommen unter anderem hydraulisch betätig-
te Leistungsschalter zum Einsatz. Diese trennen Stromkreise von Hochspan-
nungsnetzwerken durch eine zügige lineare Bewegung eines Differentialkol-
bens. Die Geschwindigkeit des gedichteten Differentialkolbens beträgt eben-
falls bis zu 10 m/s und die Beschleunigung bis zu 5000 m/s2. Die Spitzen-
drücke liegen häufig bei 500 bar. Bei Schützenwebmaschinen wird ein Schuss-
faden quer über bzw. unter aufgespannten Kettfäden geschossen. Soll eine ho-
he Produktivität erreicht werden, werden hierfür hydraulische Linearantriebe
verwendet. Diese Sonderzylinder werden derzeit bei Geschwindigkeiten von
bis zu 30 m/s, Beschleunigungen von über 8000 m/s2 und Drücken bis zu
1000 bar betrieben.
Auch bei pneumatischen Linearantrieben spielen die Dichtungen eine ent-
scheidende Rolle. Während Leckage hauptsächlich ein energetisches Problem
darstellt, ist die Reibung maßgeblich für die Dynamik des Antriebs verant-
wortlich. Das Verhältnis zwischen Druck- und Reibungskräften ist in pneu-
matischen Anwendungen meist deutlich ungünstiger als in hydraulischen, so
dass eine zu hohe Reibung die Bewegung einschränkt bis vollkommen ver-
hindert. Translatorische Pneumatikantriebe werden üblicherweise in der Au-
tomatisierungstechnik verwendet um dort Handhabungs- und Spannaufga-
ben wahrzunehmen. Standardmäßig werden Geschwindigkeiten unter 1 m/s
bei Systemdrücken von max. 10 bar realisiert. Die meistens eingesetzte Ab-
luftdrosselung sorgt für eine Bewegung mit konstanter Geschwindigkeit. Eine
Beschleunigung ist nur zu Bewegungsbeginn notwendig. Am Ende des Hu-
bes fährt der Kolben in die Endlage und wird entsprechend der Einstellung
der Endlagendämpfung gebremst.
Aus Gründen der Produktivitätssteigerung werden modifizierte Standard-
komponenten aber auch häufig oberhalb dieser Spezifikationen eingesetzt.
Ein Beispiel hierfür ist ein pneumatischer Gewichtsausgleichzylinder für ver-
tikale Achsen von Hochgeschwindigkeitsbearbeitungszentren. Diese werden
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bei Drücken bis zu 16 bar, Geschwindigkeiten bis 4 m/s und Beschleuni-
gungen bis 30 m/s2 betrieben. Ein weiteres Anwendungsgebiet sind elektro-
pneumatische Bohrhämmer. Ein bewegter Kolben treibt über eine Luftfeder
einen freifliegenden Schläger an, welcher die Bewegungsenergie über einen
Döpper auf das Werkzeug überträgt. Der Schläger erreicht dabei Geschwin-
digkeiten von über 10 m/s. Die auftretenden Beschleunigungen des Schlägers
liegen im Bereich von 1000 m/s2 und der treibende Druck steigt auf etwa
20 bar.
Dichtungssysteme werden derzeit überwiegend im quasi-stationären Zu-
stand betrachtet. Hierbei werden Effekte aufgrund der nichtlinearen Mate-
rialeigenschaften von typischen Dichtungswerkstoffen sowie des komplexen
Reibungsverhaltens vernachlässigt. Da aber gerade translatorische Dichtun-
gen durch die alternierende Bewegung in den Umkehrpunkten der Bewe-
gungsrichtung sehr stark von instationären Effekten geprägt sind, führt die
bisherige Betrachtungsweise in einigen Fällen zu unzureichenden Erkennt-
nissen.
Im Rahmen der vorliegenden Arbeit werden Grundlagen von instationär
betriebenen Dichtungssystemen erarbeitet. Der Fokus liegt auf der Reibkraft,
da diese in fluidtechnischen Linearantrieben meist einen bedeutenden Ein-
fluss auf die Antriebsdynamik besitzt. Langfristig auftretende Effekte wie die
Alterung des Dichtungsmaterials sowie der Verschleiß des Dichtungssystems
werden vernachlässigt. In Kapitel 2 wird zunächst das grundlegende, von
viskoelastischen Eigenschaften geprägte Materialverhalten typischer Dich-
tungswerkstoffe erläutert. Mögliche Messverfahren zur Reibkraftbestimmung
von translatorischen Dichtungen werden in Kapitel 3 diskutiert. Die Messun-
gen der Reibkraft hydraulischer Stangendichtungen in Kapitel 4 erfolgen bei
hohen Geschwindigkeiten bzw. Beschleunigungen. Der Einfluss der Bewe-
gungsdynamik sowie des Drucks und der Temperatur werden aufgezeigt.
Die Umsetzung eines bislang nicht realisierten Messprinzips für Pneumatik-
Stangendichtungen ist in Kapitel 5 dargestellt. Anhand von Messungen wer-
den die Einflussgrößen Beschleunigung, Material und Vorspannung, Druck,
Schmierungszustand einschließlich eines Fetteinflusses sowie der Durchmes-
sereinfluss auf die instationäre Reibung erläutert. In Kapitel 6 wird der Stand
der Forschung in der quasi-statischen Modellbildung von translatorischen
3
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Dichtungen aufgezeigt, mit dem Ziel die Reibkraft zu berechnen. Die inver-
se Simulationsmethode (IHL) und das direkte Berechnungsverfahren (EHL
bzw. EHD) werden mit Messergebnissen abgeglichen. Diese Berechnungsme-
thoden bilden die Grundlage, um in Zukunft instationäre Reibungseffekte in
numerischen Experimenten abbilden zu können.
4
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Der Reibungsvorgang von Dichtungen ist vielleicht der komplexeste aller
gängigen Maschinenelemente, da die üblicherweise eingesetzten Materialien
des Dichtkörpers in ihrem Verhalten stark von Nichtlinearitäten geprägt sind.
Der Kontaktbereich zwischen einer Dichtung und einer harten Gegenfläche
ist in Bild 2.1 schematisch dargestellt.
Profilmittellinie
der Dichtung
Profilmittellinie
der Gegenfläche
Flüssigkeits-
reibung,
„Leckage“
Deformations-
reibung
Adhäsions-
reibung
Festkörper-
   kontakt
Verschleiß
chemische
Einwirkung,
Alterung
x
Bild 2.1: Schema des Dichtspalts
Der im dynamischen Dichtspalt auf die Grenzflächen einwirkende Druck
setzt sich aus der durch die Einbausituation der Dichtung definierten Vor-
spannung, einem hydrostatischen Druckabfall von der Hochdruckseite zur
Niederdruckseite sowie einem hydrodynamischen Druckaufbau aufgrund ei-
ner Relativbewegung zusammen. Dies führt zu elastischen und teilweise plas-
tischen Deformationen der Dichtung. Deformationen der harten Gegenfläche
können hingegen meist vernachlässigt werden, da der metallische E-Modul
etwa drei bis fünf Größenordnungen oberhalb dessen von typischen Dich-
tungsmaterialien liegt. Eine starke Deformation der Dichtung durch einen ho-
hen Fluiddruck im Spalt minimiert den Festkörperkontakt. In den Kontaktbe-
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reichen der Oberflächen tritt eine Grenzflächenreibung auf, die vom Festkör-
per aber auch von den auf den Oberflächen angelagerten Schmierstoffmolekü-
len sowie von Reaktionsschichten bestimmt wird. Dieser Reibungsanteil kann
in zwei Mechanismen unterteilt werden. Bei Bewegung wird die Dichtung an
der Grenzfläche durch den Kontakt mit den Rauheitsspitzen lokal deformiert.
Dieser Deformationsanteil wird in der Literatur aufgrund der viskoelasti-
schen Natur und der daraus resultierenden Charakteristik häufig als Hys-
teresereibung bezeichnet. Der zweite Reibungsmechanismus ist die Adhäsi-
onsreibung, bei der sich intermolekulare Bindungen zyklisch ausbilden. Im
geschmierten Dichtspalt liegt ein zusätzlicher Reibungsanteil im Zwischen-
medium vor. Die Druckströmung von der Hochdruck- zur Niederdruckseite
wird von einer Schleppströmung, die durch eine Relativbewegung entsteht,
überlagert. Dies führt zu einem Geschwindigkeitsgradienten in der Flüssig-
keit und verursacht eine Schubspannung an der Grenzfläche. Die Fluidströ-
mung im Spalt bewirkt zudem eine Leckage, welche als Differenz zwischen
ausgeschlepptem und eingeschlepptem Fluid definiert ist [Mül98].
Die Dichtungsreibung wird nicht nur von kurzzeitigen Effekten beeinflusst,
sondern auch von Phänomenen, die auf einer langen Zeitskala ablaufen. Über
der Gebrauchsdauer tritt ein Verschleiß des Dichtkörpers ein. Der Materi-
alabtrag ändert die geometrische Form der Dichtung woraus eine Reduzie-
rung der Kontaktspannung resultiert. Auch eine harte metallische Gegenflä-
che kann im Kontakt mit der Dichtung verschleißen, wenn z. B. harte Oxid-
Partikel durch den Dichtspalt gezogen werden. Eine reversible Volumenquel-
lung ist die Folge des Eindringens eines Kontaktmediums in den Dichtungs-
werkstoff [Wal09]. Eine weitere physikalische Einwirkung ist der irreversible
Vorgang der Extraktion von Bestandteilen. Eine irreversible chemische Ein-
wirkung ist das Weitervernetzen polymerer Dichtungswerkstoff oder der Ver-
netzungsabbau in Verbindung mit Kettenbrüchen speziell bei erhöhter Tem-
peratur. Alle diese Vorgänge führen zu einer Änderung der Materialeigen-
schaften und somit zu einer Beeinflussung der Dichtungsreibung [Mof09]. Für
sämtliche nachfolgenden Betrachtungen wird ein Neuzustand des Dichtungs-
systems vorausgesetzt.
Da das Kontakt- und Reibungsverhalten von typischen Dichtungswerkstof-
fen keine Eigenschaft der Grenzfläche ist, sondern eine rheologische Materi-
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aleigenschaft und somit maßgeblich vom Dichtkörpervolumen bestimmt ist,
wird zunächst das Materialverhalten kurz erläutert und anschließend die Rei-
bungsanteile theoretisch beleuchtet. Auf die Besonderheiten, die sich aus dem
instationären Betrieb der Dichtung ergeben, wird anschließend eingegangen.
Aufgrund der Komplexität dienen die Ausführungen nur zum groben Ver-
ständnis, für Details wird auf die verwendete Literatur zur Polymerrheolo-
gie [Fer80, Bri08, Dom08, Eye08, Has11] und zur Elastomerreibung [Moo72,
Bar81, Uet84, Zha04, Sin09, Pop10] verwiesen.
2.1 Grundlegendes Materialverhalten von Polymeren
Typische Dichtungswerkstoffe bestehen in ihrer Struktur aus hochmolekula-
ren Ketten aus Naturstoffen oder synthetischen Polymeren bzw. Copolyme-
ren. Die Aneinanderlagerung dieser Polymerketten kann sowohl linear, ver-
zweigt oder vernetzt sein. Im Falle von Elastomeren, welche auch als Gummi
bezeichnet werden, liegt eine schwache chemische Vernetzung vor. Ein Bei-
spiel hierfür ist der Nitrilkautschuk (NBR). Duroplasten hingegen sind sehr
engmaschig vernetzt. Keine Vernetzung unterhalb der Zersetzungstempera-
tur besitzen Thermoplaste, welche ausschließlich ineinander verschlaufte und
verknäulte Molekülketten aufweisen. Diese können amorph, d. h. vollkom-
men ungeordnet, oder teilkristallin sein. Als ein Beispiel weist das Polyte-
trafluorethylen (PTFE) in einzelnen Bereichen eine kristalline Struktur auf. So-
wohl die Molekülstruktur aber auch die chemische Zusammensetzung sowie
die Beimischung von Füllstoffen (z. B. Ruß) oder Hilfsstoffen (Weichmacher,
Antioxidantien, Wärmestabilisatoren, ...) beeinflusst die physikalischen und
mechanischen Eigenschaften des Werkstoffs.
Zur Bestimmung der Materialeigenschaften ist eine Dynamische-Mecha-
nisch-Analyse (DMA) gebräuchlich. Hierzu wird ein um e0 vorgedehnter bzw.
gestauchter Probekörper harmonisch mit kleinen Dehnungen angeregt und
die resultierende Spannung ermittelt. In Bild 2.2 ist sowohl die Eingangsgrö-
ße als auch die zugehörige Ausgangsgröße schematisch dargestellt. Folgt die
Spannung der Dehnung ist das Materialverhalten linearelastisch. Elastome-
re weisen in der Regel eine rheologische Eigenschaft zwischen dem ideal-
elastischen Verhalten und einem ideal-viskosen Verhalten, welches mit einem
7
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Phasenversatz von δ = pi/2 charakterisiert ist, auf. Viskoelastisch bildet sich
eine Hysterese zwischen Spannung und Dehnung aus, welche ein Maß für die
Dämpfung ist.
t
elastisch
viskos
viskoelastisch
t


E


0
2 

E

0
Bild 2.2: Hysterese eines polymeren Werkstoffs in der Dynamisch-
Mechanischen-Analyse [Bri08, Pop10]
Die viskoelastischen Eigenschaften führen dazu, dass das Spannungs-Deh-
nungs-Verhalten weder über einen statischen E-Modul noch über eine Visko-
sität charakterisiert werden kann. Stattdessen liegt ein komplexer, frequenzab-
hängiger Modul E∗, bzw. analog dazu G∗, vor. Die elastischen Eigenschaften
sind durch den Realteil, den sogenannten Speichermodul E′ definiert, welcher
die bei Dehnung im Material gespeicherte Energie beschreibt. Mit dem Imagi-
närteil, dem Verlustmodul E′′, wird die viskose Energiedissipation während
eines Belastungszykluses quantifiziert.
E∗(iω, T) = E′(ω, T) + iE′′(ω, T) (2.1)
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Als Verlustwinkel δ wird der Phasenversatz zwischen der Dehnung und
der Spannung bezeichnet. Rechnerisch ergibt sich dieser aus dem Quotienten
von Verlustmodul und Speichermodul.
tanδ =
E′′
E′ (2.2)
Während in Bild 2.2 das Polymer bei einer einzelnen Anregungsfrequenz
und einer Temperatur beschrieben ist, ändert sich das Materialverhalten mit
diesen beiden Größen. Bei kleinen Anregungsfrequenzen ω bzw. hohen Tem-
peraturen T liegt ein kleiner elastischer Modul E∞ vor. Dieser beschreibt die
Materialeigenschaften bei einer quasi-statischen Deformation. Die Energie-
dissipation ist in diesem Fall sehr klein. Bei hohen Anregungsfrequenzen
bzw. niedrigen Temperaturen hingegen ist der Speichermodul in der Regel
um mehrere Größenordnungen höher und wird auch Glasmodul E0 genannt.
Auch in diesem Zustand tritt kaum Energiedissipation auf. In einem mittle-
ren, relativ engen Übergangsbereich, dem Glasübergang, ist die Dissipation
der Energie hoch, was sich in einem großen Phasenversatz zwischen Anre-
gung und Reaktion des Polymers bemerkbar macht. Der typische Verlauf des
Speichermoduls sowie des Verlustwinkels ist in Bild 2.3 für einen Elastomer
schematisch dargestellt. Je nach Polymertyp ändert sich die Charakteristik
leicht, aber liegt in den Grundzügen vergleichbar vor.
Ein Elastomer wird üblicherweise nur im Bereich oberhalb der Glasüber-
gangstemperatur Tg eingesetzt. In diesem Bereich folgt die Dehnung einer
Spannung zeitverzögert wobei sich die Polymermoleküle von einem unge-
ordneten Zustand hoher Entropie in einen Zustand niedriger Entropie aus-
richten. Bei Entlastung strebt der Elastomer wieder in das thermodynamische
Gleichgewicht mit einer maximalen Entropie. Die sogenannte Entropieelasti-
zität liegt vor. Bei niedrigen Temperaturen herrscht ein glasartiger Zustand,
bei dem die Moleküle eingefroren und in ihren Bewegungen gehindert sind.
In diesem Zustand der Energieelastizität ist der Gleichgewichtszustand, der
vom Material nach einer Entlastung angestrebt wird, durch eine minimale po-
tentielle Energie charakterisiert. Dadurch ändern sich die Materialeigenschaf-
ten. So besitzt ein Elastomer z. B. im Gebrauchsbereich eine hohe Bruchdeh-
nung und ist nahezu vollständig inkompressibel. Bei Unterschreiten der Glas-
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übergangstemperatur sinkt die Querkontraktionszahl rasch von ν ≈ 0, 5 auf
etwa 0, 4 [Per01].
Glasübergang
niedrige Temperatur,
hohe Frequenz
E ,  
hohe Temperatur,
niedrige Frequenz
Energie-
elastizität
Entropie-
elastizität
E

E

Relaxations-
isothermen

t ,  
T

T  < T
T
-1
1
12
g
0
Bild 2.3: Typische Spannungs-Relaxationskurve eines Elastomers [Str05,
Dom08, Bri08, Pop10]
Die Ermittlung der viskoelastischen Eigenschaften wird meist mit einer
Multifrequenzanalyse durchgeführt. Nach DIN 53513 wird eine Elastomer-
probe verformt und die Deformation anschließend mit einer sinusförmigen
Schwingung mit kleiner Frequenz überlagert. Die Frequenz wird meist in ei-
nem Bereich zwischen 0, 01 Hz und 100 Hz auf verschiedenen Temperatur-
stufen variiert [Str05]. Die isothermen Messungen in einem begrenzten Fre-
quenzband werden anschließend horizontal in eine Referenztemperatur ver-
schoben, wodurch eine sogenannte Masterkurve entsteht. Dieser als „shiften“
bezeichnete Vorgang ist möglich, da die mechanischen Materialeigenschaften
eine Zeit-Temperatur-Äquivalenz aufweisen [Wil55]. Als Referenztempera-
tur wird häufig die Glasübergangstemperatur gewählt. Es kann aber, wie in
Bild 2.3 angedeutet, auch jede beliebige Temperatur verwendet werden. Die
Änderung der Frequenz um eine Zehnerpotenz entspricht nach STREIT und
ACHENBACH einer Temperaturänderung um 3 K [Str05]. Eine weitere, wenn
auch langwierigere, Messmethode ist die Durchführung von Spannungsre-
laxationsmessungen mit einer Zugprüfmaschine. Hierzu wird die Probe ge-
dehnt und die Spannungsabnahme in einem definierten Zeitbereich bestimmt.
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Die Komplexität und Nichtlinearität des Materialverhaltens von Elastome-
ren zeigt sich in einer Vielzahl weiterer verschiedener Effekte. Bei der Durch-
führung von Messungen muss beachtet werden, dass aufgrund einer Span-
nungserweichung, dem sogenannten Mullins-Effekt [Mul48], das Spannungs-
Dehnungs-Verhalten zwischen dem ersten und den nachfolgenden Belastungs-
zyklen abweicht. Speziell bei gefüllten Elastomeren ist eine Vorkonditionie-
rung erforderlich, da der Elastomer-Füllstoffverbund bei Deformation teil-
weise aufbricht und sich neu formiert. Aber auch die Dehnungsamplitude
hat einen Einfluss auf das Materialverhalten. Der Payne-Effekt beschreibt das
Sinken des Speichermoduls mit steigender Amplitude [Pay62].
2.2 Reibungszustände
Abhängig vom Schmierungszustand und von der Relativbewegung treten bei
Dichtungen wie bei den meisten anderen Maschinenelementen verschiedene
Reibungszustände auf [Gol03, Ste08, Czi10]. Im geschmierten Kontakt setzt
sich die Dichtungsreibung Fr aus einem Anteil sich berührender Oberflächen
Fc und einem Anteil aus der Flüssigkeit Fh zusammen. Die Reibung im ge-
schmierten Dichtsystem ergibt sich aus der Superposition von Festkörperrei-
bung und Flüssigkeitsreibung, Gl. (2.3).
Fr = Fc + Fh (2.3)
In den Extremfällen, der Ruhezustand auf der einen Seite und einer hohen
Relativgeschwindigkeit auf der anderen Seite, ist nur einer der beiden Anteile
wirksam, siehe Bild 2.4. Im Zustand der Grenzreibung bei geringen Relativ-
geschwindigkeiten baut sich ein hydrodynamischer Druck im Dichtspalt auf,
wodurch sich die Spalthöhe h vergrößert. Aufgrund der geringen Kontakt-
drücke ist die Spalthöhe, welche auch im Stillstand ungleich Null ist, maß-
geblich durch die Rauheit R der Dichtung und der Gegenfläche bestimmt. Bei
höheren Geschwindigkeiten, aber unterhalb des Ausklinkpunktes, führt die
Hydrodynamik zu einer Deformation und einem Abheben der Dichtung wo-
durch die Spalthöhe ansteigt. Im Mischreibungsgebiet stellt sich dadurch ein
kontinuierlicher Übergang von der Grenzreibung über die Mischreibung in
die Flüssigkeitsreibung ein.
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Bild 2.4: Stribeckkurve und gemittelte Schmierspalthöhe [Ste08]
Nicht nur die Überlagerung der Festkörper- und Flüssigkeitsreibung führt
zu einem nichtlinearen Reibverhalten, sondern auch die Reibeigenschaften
von polymeren Dichtungswerkstoffen im Kontakt mit einer harten Gegenflä-
che sind nichtlinear. Die Reibung eines Elastomers wird üblicherweise in zwei
Anteile untergliedert. Ein Anteil resultiert aus einer Deformation des Materi-
als Fde f an den sich berührenden Rauheitsspitzen, ein anderer basiert auf sich
ausbildenden intermolekularen Kräften Fadh.
Fc = Fde f + Fadh (2.4)
Der Reibungskoeffizient eines polymeren Werkstoffs ist keine Konstante.
Wichtige Einflussgrößen sind auf Seiten der Betriebsbedingungen die Relativ-
geschwindigkeit, die Temperatur sowie die Kontaktpressung. Von den Sys-
temeigenschaften sind in der Regel der Dichtungswerkstoff sowie die Topo-
graphie der Gegenfläche dominant. Nachfolgend werden der Reibungsanteil
aus der Flüssigkeit sowie die beiden Reibungsmechanismen bei der Berüh-
rung der Oberflächen erläutert. Hierbei wird der Einfluss der Rauheit, des
Anpressdrucks sowie des Schmierungszustands diskutiert.
2.2.1 Deformationsreibung
Der Kontakt eines Dichtkörpers mit einer harten und wenig deformierbaren
Gegenfläche führt dazu, dass sich Rauheitsspitzen aufeinander abstützen und
sich Kontaktbereiche ausbilden. Im Zustand der Ruhe, wenn keine Relativge-
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schwindigkeit vorliegt, tritt eine in der Modellvorstellung symmetrische lo-
kale Kontaktpressung auf, siehe Bild 2.5 a. Das Integral der lokalen Kontakt-
pressungen entspricht der nominellen Kontaktkraft, die Kontaktbereiche hin-
gegen können sich in Abhängigkeit der Betriebsbedingungen ändern. Wäh-
rend der Stillstandsphase kriecht der Dichtkörper in das Rauheitsprofil und
die reale Kontaktfläche vergrößert sich.
log (x)
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T + T
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def
x
x = 0
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n
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Bild 2.5: Abhängigkeit der Deformationsreibung von Geschwindigkeit und
Temperatur [Moo72]
Die bei einer Relativbewegung entstehende Reibkraft kann als eine der Be-
wegung entgegengerichtete Schubspannung oder als ein Energieverlust auf-
gefasst werden. Der Energieverlust bei einem relativ bewegten Kontakt zwi-
schen einer Gegenfläche mit einem Elastomer geschieht durch eine Material-
deformation. Bei einer rauen und starren Gegenfläche führt eine Relativbewe-
gung zu einer Verformung des Elastomers, wohingegen eine glatte Gegenflä-
che aber ein rauer Elastomer unter Vernachlässigung von Adhäsion nur ein
Gleiten der Oberflächen aufeinander bewirkt. Für den Prozess der Energie-
dissipation ist somit die Rauheit der Gegenfläche maßgebend, die des Elasto-
mers hingegen vernachlässigbar [Pop10]. Bei mittleren Gleitgeschwindigkei-
ten ist die Energiedissipation groß, da das viskoelastische Materialverhalten
dazu führt, dass der Dichtkörper an den Rauheitsspitzen zügig deformiert
wird, aber nur langsam zurück relaxiert. Dadurch verschiebt sich die lokale
Kontaktpressung in einen unsymmetrischen Zustand, wobei die Kontaktlän-
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ge wie in Bild 2.5 b dargestellt auf einer Seite der Rauheitsspitze zunimmt.
Bei einer höheren Gleitgeschwindigkeit versteift das Material, was zu einer
Verringerung der Energiedissipation führt, siehe Bild 2.5 c. Da die Energiedis-
sipation bei einer hochfrequenten Anregung sinkt, sinkt auch die Reibkraft.
Die Betrachtung der deformationsbedingten Reibkraft über der Geschwindig-
keit zeigt eine deutliche Korrelation zum Verlustmodul des elastomeren Dich-
tungsmaterials.
Die Elastomerreibung hat ihren Ursprung in der Viskoelastizität, weshalb
das in Bild 2.3 vorgestellte Shift-Verfahren auch analog zur Ermittlung der
Reibeigenschaften herangezogen werden kann. Hierzu wird die Reibung in ei-
nem begrenzten Geschwindigkeitsbereich bei unterschiedlichen Temperatur-
niveaus ermittelt und anschließend eine Reibmasterkurve gebildet, siehe z. B.
[Gey71, Fre87, Lor12]. Das Maximum der Deformationsreibung verschiebt
sich bei Temperaturerhöhung zu höheren Geschwindigkeiten. Nach SCKUHR
et al. ist eine Geschwindigkeitsänderung um eine Zehnerpotenz äquivalent zu
einer Temperaturänderung um etwa 5 K – 7 K [Sck99].
Dichtkontakte sind in der Regel geschmiert, so dass eine Benetzung der
Oberflächen mit einem mehr oder weniger dünnen, die Kavitäten der Ober-
flächentopographie füllenden Schmierfilms vorliegt. Bei einem dünnen Ölfilm
verschiebt sich die Masterkurve zu höheren Geschwindigkeiten und das Rei-
bungsmaximum steigt an. Bei einem dicken Ölfilm wandert das Maximum
unabhängig von der Viskosität des Öls noch weiter zu höheren Geschwindig-
keiten sinkt aber im Betrag [Sck99]. Der Einfluss der Kontaktpressung wur-
de von GREENWOOD und TABOR sowie SABEY untersucht. Im geschmier-
ten Kontakt bei kleinen Gleitgeschwindigkeiten, bei denen die Hydrodyna-
mik keine Auswirkung besitzt, nimmt der Reibungskoeffizient bei moderaten
Kontaktpressungen in etwa linear zu [Gre58, Sab58].
2.2.2 Adhäsionsreibung
Bei ideal glatten Oberflächen kann keine Deformation an Rauheitsspitzen vor-
kommen. Die Reibung basiert in diesem Fall auf einem anderen Effekt. Zwi-
schen dem elastomeren Dichtungswerkstoff und der Gegenfläche bilden sich
intermolekulare Bindungen aus, die bei einer Relativbewegung zyklisch auf-
gebrochen und neugebildet werden. Da diese auf Van-der-Waals-Kräften be-
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ruhende Adhäsion mit der Deformation des Kontinuums im Gleichgewicht
steht, ist auch diese mit den viskoelastischen Materialeigenschaften verknüpft.
In Bild 2.6 ist die Reibkraft eines NBR bei unterschiedlichen Oberflächen
schematisch dargestellt. Bei einer glatten Oberfläche dominiert der Adhäsi-
onsanteil, bei dem sich um ein Reibkraftmaximum ein geschwindigkeitsab-
hängiger symmetrischer Reibkraftverlauf ausbildet. Die Ursache hierfür ist in
den viskoelastischen Eigenschaften zu suchen. Eine raue Oberfläche, bei der
die Deformationsreibung die maßgebende Größe ist, weist hingegen ein ver-
schobenes Reibkraftmaximum auf und bei der ursprünglichen Geschwindig-
keit bildet sich stattdessen ein kleinerer Reibkraftbuckel aus. Die Bestäubung
der rauen Oberfläche mit Magnesiapulver verhindert Adhäsion, so dass der
Reibkraftbuckel verschwindet.
log (x)
Fadh
glatte Oberfläche raue Oberfläche
bestäubte
raue Oberfläche
Bild 2.6: Reibkraftkurven eines NBR-Werkstoff auf verschiedenen Oberflä-
chen nach [Gro63]
Im geschmierten Kontakt ist die Deformationsreibung gegenüber der Ad-
häsionsreibung dominant und letztere kann meistens vernachlässigt werden
[Gre58, Per01]. WANGENHEIM hat in [Wan12] gezeigt, dass selbst im tro-
ckenen Kontakt zwischen Elastomer und metallischer Gegenfläche keine Ad-
häsion auftreten muss.
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2.2.3 Flüssigkeitsreibung
Die Flüssigkeitsreibung ist der dominierende Reibungsanteil bei einer wei-
testgehenden oder vollständigen Trennung der Oberflächen [Gol03, Nie05]. In
einem Dichtspalt tritt eine Druckströmung (Hagen-Poiseuille-Strömung) auf-
grund eines Druckgradienten im Fluid und eine Schleppströmung (Couette-
Strömung), verursacht durch eine Relativbewegung zwischen der Dichtung
und der Gegenfläche, auf. In Bild 2.7 sind sowohl die Druckverläufe unter
der Dichtung bei einem voll ausgebildeten hydrodynamischen Zustand und
die beiden Strömungsanteile dargestellt. Im konvergenten Spalt baut sich ge-
schwindigkeitsabhängig ein Druck auf, während im divergenten Spalt ein
Druckabfall stattfindet. Die Fluidströmung im Spalt ist am Wendepunkt des
Druckverlaufs nur durch die Schleppströmung definiert, während bei einem
Druckgradienten ∂p/∂x 6= 0 eine Überlagerung mit der Druckströmung vor-
liegt. Die Beschreibung der Vorgänge im hydrodynamischen Dichtspalt ist bei
Newtonschen Fluiden, z. B. Hydraulikölen, anhand der Reynoldsgleichung
möglich, vgl. Kapitel 6.2.1. Fette hingegen gehorchen komplexeren Gesetzmä-
ßigkeiten [Kla82, Kuh09].
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Bild 2.7: Schlepp- und Druckströmung sowie die Überlagerung beider im
Dichtspalt einer Stangendichtung während des (a) Ausfahrens und
(b) Einfahrens [Sch82, Mül98]
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Bei den vorhergehenden Erläuterungen zur Dichtungsreibung wurde von
quasi-stationären Zuständen ausgegangen. Ein homogenes Dichtmaterial so-
wie eine isotrope Oberfläche vorausgesetzt, tritt bei einer konstanten Relativ-
geschwindigkeit, einem konstanten Anpressdruck und unter isothermen Be-
dingungen ein konstanter Reibzustand ein. Prinzipbedingt, durch die oszillie-
rende Bewegung, tritt allerdings bei Hydraulik- bzw. Pneumatikzylinders so-
wohl beim Anfahren aus dem Stillstand als auch im Bereich der Umkehrpunk-
te der Bewegung eine Geschwindigkeitsänderung auf. Der dort stattfindende
Übergang zwischen Haft- und Gleitreibung als auch die in den Umkehrpunk-
ten resultierenden Hystereseeffekte werden nachfolgend beleuchtet.
2.3.1 Startreibung
Der Reibungsvorgang der Dichtung vom Zeitpunkt des Stillstands bis zu ei-
nem stationären Gleitprozess mit vorgegebener Geschwindigkeit kann in die
Startreibphase und die Gleitreibphase unterteilt werden. Nach FREITAG ist es
zweckmäßig, die Startreibung wiederum in zwei Bereiche zu untergliedern.
Dies sind der Bereich der Haftreibung und der Anfahrreibung [Fre87].
Im Bereich der Haftreibung wirkt aufgrund der Verschiebung der Gegenflä-
che eine Tangentialkraft, welche zu einer elastischen Deformation der Dich-
tung führt, ohne dass sich die Kontaktfläche ändert oder eine Relativbewe-
gung der Reibpartner vorliegt. Dies bewirkt wie in Bild 2.8 dargestellt, einen
linearen Zusammenhang zwischen Verschiebung und sich aufbauender Reib-
kraft. Die Linearität ist durch den viskoelastischen Schubmodul des Werk-
stoffs bestimmt.
Wenn die Tangentialkraft die Haftreibkraft Fha f t überschreitet, beginnt ein
partielles Gleiten. Der Ablöseprozess beginnt in der Randzone, da die tangen-
tiale Spannung dort ein Maximum besitzt. Das Ablösen setzt sich entgegen-
gesetzt zur Bewegung, in Richtung eines geringen Tangentialdrucks, in Wel-
lenbewegungen fort. Diese orthogonal zur Bewegungsrichtung verlaufenden
Ablösewellen werden als SCHALLAMACH-Wellen bezeichnet [Sch71]. Dieser
Ablösevorgang hat einen nichtlinearen Reibkraftanstieg zur Folge. Nachdem
ein Maximum Fstart überschritten ist, sinkt die Reibkraft wieder, solange bis
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sich eine stationäre Kontaktfläche, kleiner der Kontaktfläche während des
Haftens, ausgebildet hat. Ab diesem Zeitpunkt liegt ein Gleitzustand mit ei-
ner stationären Reibung vor. In vielen Veröffentlichungen wird der Begriff
Losbrechkraft verwendet. Das Losbrechen beginnt beim Überschreiten der
Haftreibung, so dass dieser Begriff nicht eindeutig definiert ist. Meistens ist
hiermit allerdings das Maximum in der Startreibkraft beschrieben, da dieses
messtechnisch einfach bestimmt werden kann.
Startreibung Gleitreibung
Haftreibung
Anfahrreibung
F
t
r
Fhaft x
elastische Deformation
partielles Gleiten
Fstart
F  , t  , xn 0
T
Bild 2.8: Schematischer Verlauf der trockenen Startreibung [Fre87]
Die Betriebsbedingungen haben einen Einfluss auf den Übergang vom Haf-
ten ins Gleiten. Mit einer steigenden Belastung des Kontakts Fn, einer länge-
ren Stillstandszeit t0 sowie einer zügiger aufgeprägten Tangentialkraft tritt ein
ausgeprägteres Maximum der Startreibung auf [Bar81, Fre87]. Bei einer Tem-
peraturerhöhung hingegen sinkt das Maximum [Mol06].
2.3.2 Hysterese der instationären Dichtungsreibung
Die vorangegangenen Betrachtungen beziehen sich auf einfache Probekörper
auf einer ebenen Gegenfläche. Die hieran erläuterten Grundlagen beschrei-
ben allerdings noch nicht die Besonderheiten, die aufgrund der spezifischen
Einbausituation und den Betriebsbedingungen resultieren. Die Dichtung ist
radial in einer Nut vorgespannt und wird mit einer Relativbewegung entlang
einer Gegenfläche, oder umgekehrt, bewegt. In Bild 2.9 ist die Dichtungsrei-
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bung über der Geschwindigkeit, wie sie in einer realen Einbausituation bei ei-
ner sinusförmigen Bewegung resultieren könnte, dargestellt. Die Darstellung
wird in der Literatur teilweise Lissajou-Diagramm genannt, in Anlehnung an
eine Überlagerung zweier harmonischer Schwingungen [Ara82, Hon10]. Der
Vergleich zwischen dem stationären und instationären Reibprozess zeigt, dass
sich die Reibkräfte bei geringen Geschwindigkeiten deutlich voneinander un-
terscheiden. Bei hohen Geschwindigkeiten mit ausgebildeten Gleitzuständen
hingegen konvergieren beide.
Fr
x
Startreibung
Abbau der Verspannung
bei Richtungsumkehr
Anfahren
AnhaltenVerspannung
der Dichtung
Umkehrpunkt der
Beschleunigung
stationäre Reibung
Bild 2.9: Schematischer Vergleich der stationären und instationären Reibung
von Dichtungen [Tra11a, Hei12a]
Bei der Bewegung wirkt die Reibung als eine Tangentialkraft auf die Dicht-
kante bzw. Dichtlippe und deformiert diese. Die Dichtung kann nach LIND-
NER als Feder-Element [Lin05] oder nach HONDA und YUKI als Feder-Dämp-
fer-Element [Hon10] aufgefasst werden. Geht das Dichtsystem in den Still-
stand über und wird in diesem Zustand axial fixiert, bleibt die Dichtungsde-
formation als eine Verspannung erhalten. Die daraus resultierende Reaktions-
kraft ist ungleich Null und nimmt bei längerer Stillstandszeit aufgrund von
Relaxationsvorgängen ab [Cru12]. Wird das System in die entgegengesetz-
te Richtung in Bewegung gesetzt, wird die Verspannung zunächst abgebaut
und anschließend in umgekehrter Richtung wieder aufgebaut. Daraus resul-
tiert, dass der Kraftvektor aus der Reaktionskraft der Deformation und der
Reibkraft bei geringen Geschwindigkeiten zunächst in die Richtung der Bewe-
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gung zeigt, ehe die Reaktionskraft und die Reibkraft im Gleichgewicht sind.
Dieser Zustand tritt bei einer Geschwindigkeit ungleich Null auf, so dass eine
Krafthysterese in der Umkehrlage resultiert. KOJIMA et al. ermittelten die De-
formationen der Dichtung in der Kontaktstelle anhand mikroskopischer Auf-
nahmen über eine Glasstange [Koj09]. WANGENHEIM hingegen bestimmte die
Hysterese durch Messung der Dichtungsbewegung mit einem Laservibrome-
ter [Wan12].
Eine weitere Hysterese tritt bei der anfahrenden und anhaltenden Bewe-
gung auf. Die Reibung von allgemeinen Tribosystemen bei einer Geschwin-
digkeitszunahme ist größer als bei einer Geschwindigkeitsabnahme. HESS
führt dies auf den Squezze-Film-Effekt in einem geschmierten Kontakt zu-
rück, wonach das Schmiermittel zwischen zwei Grenzflächen mit einer endli-
chen Trägheit ausgepresst wird [Hes90].
Eindeutig identifizierte Abhängigkeiten beider Hystereseeffekte von den
Betriebsbedingungen sind nur schwer zu benennen, da die geometrische Fein-
gestalt der Dichtung einen bedeutenden Einfluss auf das instationäre Rei-
bungsverhalten hat. In den Kapiteln 4 und 5 wird das instationäre Reibungs-
verhalten für ausgewählte Dichtungsbauformen der Hydraulik und Pneuma-
tik diskutiert.
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Dichtungen
Die Messung der Dichtungsreibung erfordert eine Relativbewegung an der
Dichtstelle. Eine translatorische Bewegung kann mit hydraulischen und pneu-
matischen Linearantrieben, elektromechanischen Spindeltrieben, elektrischen
Linearmotoren oder Kurbeltrieben realisiert werden. Während Linearantrie-
be regelungstechnisch anspruchsvoller sind, ist die Mechanik von Kurbeltrie-
ben aufwändiger zu realisieren. Ein Prüfaufbau muss nicht nur betriebsfest,
sondern auch möglichst steif konstruiert sein, damit Schwingungen aus dem
Antrieb nicht als Störgröße auf des Messsignal einwirken. Der Messaufbau
kann horizontal oder vertikal erfolgen, wobei letzteres eine Gestaltung frei
von Querkräften ermöglicht. Nachfolgend werden Messprinzipien, welche
sowohl zur Untersuchung für Hydraulik- als auch Pneumatikdichtung An-
wendung finden können, diskutiert. Rudimentäre Übersichten über einzelne
Messprinzipien sind in der Literatur in [Kan90] und [Goe03] für hydraulische
Stangendichtungen zu finden. In [Mut97] ist eine Darstellung verschiedener
Prüfaufbauten für Pneumatikdichtungen verfügbar. Welches Prinzip für eine
Messaufgabe geeignet ist, folgt aus einem Kompromiss aus gewünschten Er-
gebnissen und hierfür notwendigem Aufwand.
3.1 Direkte Reibkraftmessung
Bei der direkten Messung der Dichtungsreibung wird die Reibkraft von einem
im Kraftfluss platzierten Kraftsensor erfasst. Der Antrieb erfolgt mit einem
externen Aktor. Neben der Untersuchung einer einzelnen Dichtung sind Kon-
zepte zur Betrachtung der Kombination einer berührenden Dichtung und ei-
ner Spaltdichtung sowie zweier gleichartiger Dichtungen, also zwei Stangen-
oder zwei Kolbendichtungen, realisierbar. Auch wenn es für das Verständnis
des Dichtungsverhaltens aufgrund der gegenseitigen Überlagerung nur ein-
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geschränkt einsetzbar ist, sind zudem simultane Messungen von Kolben- und
Stangendichtungen möglich.
3.1.1 Simultane Messung von Kolben- und Stangendichtung
Die einfachste direkte Messmethode ist in Bild 3.1 dargestellt. Der Grund-
aufbau besteht aus einem Hydraulik- bzw. Pneumatikzylinder. Die Verwen-
dung modifizierter Zylinderdeckel und Kolben ermöglicht die Betrachtung
verschiedener Dichtungskonfigurationen. Bei einem Differentialzylinder (a)
tritt eine Volumenänderung in den Zylinderkammern bei einer Verfahrbewe-
gung auf, was bei einem Gleichgangzylinder (b) nicht der Fall ist. Die Sicher-
stellung von konstanten Kammerdrücken bei einer Volumenänderung stellt
eine Herausforderung dar. Zudem wird bei diesem Prinzip vom Kraftsensor
neben der gesuchten Reibkraft auch eine Druckkraft erfasst. Durch paarwei-
ses Verschalten können zwei Differentialzylinder (c) auch bei konstantem Vo-
lumen betrieben werden. Entweder müssen die beiden Stangen oder die Ge-
häuse hierzu mechanisch gekoppelt werden.
Testdichtung
Kolben A
Testdichtung
Stange A
Testdichtung
Stange B
Testdichtung
Kolben B
c)
F1 F1F2 F2
x1
x2 x2
Testdichtung
Stange
Testdichtung
Kolben
a)
x2
x1
F1 F2
Testdichtung
Stange B
Testdichtung
Kolben
b)
x2
x1
F2
F1
F1
Testdichtung
Stange A
Bild 3.1: Prinzip zur direkten Reibkkraftmessung von Zylindern
VERKOYEN et al. verschalteten zwei vertikal aufgebaute hydraulische Dif-
ferentialzylinder. Zwei mit den beiden Gehäusen verbundene Kraftsensoren
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ermöglichen die Messung der summierten Reibkraft von Kolben- und Stan-
gendichtungen getrennt für beide Zylinder. Die Stangen sind gekoppelt und
werden gemeinsam bewegt [Ver08].
Ein volumenkonstantes Messprinzip durch die Verschaltung zweier Pneu-
matikzylinder in differentieller Ausführung wurde von ESCHMANN realisiert.
Auch hier sind die Stangen mechanisch verbunden und werden durch einen
gemeinsamen hydraulischen Antriebszylinders verfahren. Zwei Kraftsenso-
ren erlauben die Detektion der Reibkraft beider Testzylinder [Esc94]. Die An-
wendung bei einem pneumatischen Gleichgangzylinder wird von KAZAMA
und FUJIWARA gezeigt. Die Versuche wurden mit offenen Anschlüssen unter
Atmosphärendruck durchgeführt, so dass keine Kompression und Dekom-
pression in den Zylinderkammern eintritt [Kaz99]. MEUSER sowie CHANG
et al. hingegen untersuchten die Reibung von druckbeaufschlagten pneuma-
tischen Differentialzylindern [Meu11, Cha12]. Ein auch beim Verfahren kon-
stanter Druck wurde mit Druckregelventilen realisiert. In [Bel13] verwendeten
BELFORTE et al. zur Minimierung von Druckschwankungen zusätzlich jeweils
einen groß dimensionierten Speicher pro Zylinderkammer.
3.1.2 Direkte Reibkraftmessung zweier Dichtungen
Eine Druckkammer wird von zwei gegeneinander orientierten Dichtungen
(Testdichtung A und B) verschlossen und entweder die Stange (x1) bei ru-
hendem Gehäuse oder das Gehäuse (x2) bei ruhender Stange bewegt, siehe
Bild 3.2. Der Kraftsensor zur Ermittlung der Reibkraft kann sowohl an der
Stange als auch am Gehäuse appliziert sein. Generell empfiehlt sich ein ru-
hender Ort für die Reibkraftmessung, da hierdurch das Einwirken von Träg-
heitskräften auf das Messergebnis vermieden wird. Der bewegte Kraftsen-
sor erfährt eine zur Beschleunigung mit der seismischen Masse proportiona-
le Kraftüberlagerung. Sowohl die Vermessung von Stangendichtungen (a) als
auch Kolbendichtungen (b) ist möglich. Problematisch ist bei diesem Mess-
prinzip, dass die Dichtungsreibung bei ziehendem und stemmendem Betrieb
unterschiedlich ist. Die Halbierung des ermittelten Reibkraftwertes entspricht
somit im Allgemeinen nicht dem einer Einzeldichtung. Für eine qualitative
Bewertung von Dichtsystemen ist dies ausreichend, aber nur eingeschränkt
zur Entwicklung neuer Dichtungen anwendbar.
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Aufgrund der Einfachheit und Robustheit wird dieses in der ISO 7986 für
Hydraulik-Stangendichtungen genormt Messprinzip sowohl im industriellen
Umfeld als auch in der universitären Forschung häufig eingesetzt, z. B. in
[Hir71a, Nau71, Fli82, Fli94, Wet00, Jor02, Goe05, Ran04, Fri06, Ige10, Ott10].
Auch die Anwendung zur Evaluierung von Kolbendichtungen ist weit ver-
breitet [Joh80, Fli94, Bec96, Nev00, Cla02, Gro06].
Das Messprinzip mit zwei entgegengerichteten Dichtungen wird in der
Pneumatik seltener angewendet. Der von PASIEKA und RÄPKE verwendete
variable Prüfaufbau erlaubt diese Messmethode für pneumatische Kolben-
dichtungen [Pas04].
Testdichtung BTestdichtung A Testdichtung B Testdichtung A
F2
F1
a) b)
F2
F1
F1
F1
x2
x1
x2
x1
Bild 3.2: Messprinzip mit zwei Dichtungen
Eine Sonderform des direkten Prinzips mit zwei Dichtungen stellt die Sub-
stitution einer berührenden Testdichtung durch eine Spaltdichtung dar, sie-
he Bild 3.3. Der definierte Strömungsquerschnitt der Spaltdichtung weist ei-
ne von der Spaltdimensionierung und der Temperatur des abzudichtenden
Fluids abhängige Scher- und Druckströmung auf. Bei einem sehr großzügig
ausgeführten Strömungsquerschnitt ist der Reibkraftanteil der Spaltdichtung
im Vergleich zur Testdichtung gering. Zum Druckaufbau ist in diesem Fall
allerdings ein entsprechend großer Volumenstrom in die Druckkammer not-
wendig um die Leckage auszugleichen. Zusätzlich kann eine Kraft aus dem
statischen Druckabfall das Kraftsignal überlagern. Bei eng ausgeführten Strö-
mungsquerschnitten bietet sich eine analytische und die Bewegungsrichtung
berücksichtigende Reibkraftkorrektur an. Bei demontierter Testdichtung kann
die von der Scherströmung verursachte Reibung der Spaltdichtung aber auch
messtechnisch ermittelt werden. Dies berücksichtigt Maßabweichungen eben-
so wie geometrische Form- und Lageabweichungen.
Zur Untersuchung von hydraulischen Stangendichtungen dichtete WER-
NECKE die Druckkammer mit einem Keilspalt [Wer83]. Weder über die Di-
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mensionierung noch über die an der Spaltdichtung entstehende Reibkraft
werden Aussagen getroffen. KANETA [Kan86] sowie FIELD [Fie73], der das
Messprinzip für Kolbendichtungen umsetzte, führen an, dass die Reibkraft
der Spaltdichtung klein ist und aus diesem Grund vernachlässigt werden
kann, belegen diese Aussage aber nicht. Eine analytische Korrektur über eine
vereinfachte Berechnung wurde von KANTERS durchgeführt. Unter isother-
men Bedingungen und somit bei konstanter Viskosität wird die Reibkraft der
Keilspaltdichtung für den ausfahrenden Fall bei 100 bar mit 130 N angege-
ben [Kan90]. Der vertikale Aufbau von KAWAHARA et al. weist die Besonder-
heit auf, dass eine Ölsäule von einer untenliegenden Testdichtung gedichtet
und mit einem pneumatischen Druck von oben beaufschlagt wird [Kaw81].
Aufgrund des niederviskosen, vom Spalt abgedichteten Mediums ist die dort
induzierte Reibkraft äußerst gering.
Spaltdichtung TestdichtungSpaltdichtung Testdichtung
b)a)
x2x2
x1x1 F1
F1
F1
F1
F2F2
Bild 3.3: Messprinzip mit einer Test- und einer Spaltdichtung
Bei einem Prüfaufbau für pneumatische Kolbendichtungen setzten ARA-
KI et al. eine Labyrinthdichtung ein [Ara82]. Der Reibkraftanteil der Laby-
rinthdichtung soll die Reibung der Testdichtung nicht beeinflussen, wird aber
nicht quantifiziert. BELFORTE et al. hingegen nutzten einen Keilspalt [Bel06].
Zwar wird angegeben, dass der Einfluss des Keilspalts sowie der Führung
messtechnisch mit ausgebauter Testdichtung ermittelt wurde, aber das Resul-
tat wird nicht benannt. Eine weitere Möglichkeit ist nach BELFORTE et al. die
Verwendung von aerostatischen Lagern. Der zu untersuchende Dichtkontakt
befindet sich zwischen zwei luftgelagerten Stangen. Sowohl ein Dichtkontakt
einer Stange als auch eines Kolbens können so untersucht werden [Bel13]. Die
Reibung der Luftlager wird ohne Nachweis der Gültigkeit vernachlässigt.
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3.1.3 Direkte Reibkraftmessung einer Einzeldichtung
Zur Messung der Reibkraft einer einzelnen Dichtung kann die Testdichtung,
wie in Bild 3.4 gezeigt, dazu genutzt werden, ein Volumen zu verschließen.
Auf diese Weise ist die Vermessung von Stangendichtungen (a) oder Kolben-
dichtungen (b) möglich. Auch hier sind insgesamt vier Kombinationen aus
Ort der Bewegungseinleitung und Platzierung des Kraftsensors realisierbar.
Problematisch ist bei diesem Messprinzip, dass das Volumen bei Bewegung
komprimiert bzw. dekomprimiert wird, wodurch sich der Druck im abzu-
dichtenden Medium ändert. Eine Druckregelung über geeignete Ventile ist
umsetzbar, aber deren Dynamik begrenzt. Des Weiteren wirkt die Druckkraft
auf den Kraftsensor und überlagert somit die gesuchte Reibkraft. Ein Sensor
mit entsprechend groß dimensioniertem Messbereich muss gewählt werden,
auch wenn die zu messende Reibkraft vergleichsweise gering ist. Eine Kraft-
korrektur der Messergebnisse ist möglich, allerdings muss hierzu der Druck
mit einem zusätzlichen Sensor gemessen werden.
Testdichtung
b)
x1
F1 F2
Testdichtung
a)
x1
F2
x2
F1
x2
Bild 3.4: Messprinzip einer Einzeldichtung
Die Anwendung für hydraulische Stangendichtungen findet sich exempla-
risch in BULLOCK et al. Der Druck wurde mit einem Druckbegrenzungsventil
für Stangengeschwindigkeiten bis 0, 3 m/s konstant gehalten. Die Druckkraft
auf den an der Stange befestigten Kraftsensor wurde im Stillstand bestimmt
und mit den Messergebnissen bei Bewegung verrechnet [Bul09]. KOJIMA et
al. nutzten zur Untersuchung von Stangendichtungen einen vertikalen Auf-
bau mit einem am Gehäuse befestigten Kraftsensor [Koj09]. Die untenliegende
Stangendichtung wurde mit Öl bedeckt und mit einem Stickstoffdruck beauf-
schlagt. Der geringe realisierte Hub ändert das Volumen der Druckkammer
nur wenig, wodurch die Druckänderung gering bleibt.
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Pneumatische Kolbendichtungen wurden von ESCHMANN sowie FLECK
und MEUSER untersucht, wobei letztere den Druck vor und hinter der Kol-
bendichtung mit Druckregelventilen regulieren [Esc94, Fle03]. NEPP et al. un-
tersuchten Stangendichtungen in einer horizontalen Anordnung [Nep10]. Der
Prüfaufbau von LINDNER hingegen ist vertikal orientiert. Die Druckkräfte
werden rechnerisch kompensiert [Lin05].
Das Prinzip in Bild 3.5 behebt die Problematik eines sich bei Bewegung ver-
ändernden Volumens. Zwei Teststangen (a) oder zwei Kolben (b) tauchen in
die Druckkammer ein und sorgen so für ein konstantes Volumen. Bei Verwen-
dung von zwei Kraftsensoren kann die Reibung von zwei Dichtsystemen (A
und B) unabhängig voneinander gemessen werden. Die Applizierung eines
Kraftsensors am Gehäuse ist ebenfalls möglich, allerdings liegt dann nur eine
der beiden Dichtungen im Kraftfluss. Die Bewegungseinleitung kann über die
Stangen bzw. die Kolben (x1) oder das Gehäuse (x2) erfolgen, wobei sich die
erst genannten synchron bewegen müssen. Die synchrone Bewegung kann
beispielsweise über eine mechanische Kopplung realisiert werden.
Testdichtung ATestdichtung B
b)
F1 F1
x1 x1
x2
Testdichtung ATestdichtung B
a)
F1 F1
x1 x1
x2
F2
F2
Bild 3.5: Messprinzip einer Einzeldichtung bei Volumenkonstanz
MÜLLER stellte die Volumenkonstanz durch eine Verschaltung mit einer
zweiten Druckkammer für das Hydrauliköl ein. Die Teststange sowie die
Stange der zweiten Druckkammer wurden über zwei um 180° versetzte Ex-
zenter angetrieben [Mül62]. Eine durchgehende Stange sowie ein Kraftsensor
im geteilten Gehäuse wurde von HOPPERMANN eingesetzt [Hop04, Hop05].
Die Vorspannung des piezoelektrischen Kraftsensors verursacht einen Kraft-
nebenschluss. Die statische Kraftänderung bei Druckänderung wird über das
Einstellen des Nullpunkts des Ladungsverstärkers berücksichtigt. Über die
Abdichtung des Sensors wird keine Aussage getroffen.
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Die Reibkraftmessung einer pneumatischen Kolbendichtung wurde von
WOHLERS realisiert. Die Kolben sind mit dem Gestell verbunden, wobei im
Kraftfluss eines Kolbens ein Kraftsensor platziert ist, und das Zylinderrohr
wird über einen Kurbeltrieb hochfrequent mit Spitzengeschwindigkeiten von
10 m/s bewegt [Woh13].
Das mit Abstand aufwändigste Messprinzip ist in Bild 3.6 gezeigt. Dieses
vermeidet sowohl das sich bei Bewegung ändernde Volumen als auch die
Überlagerung des Kraftsignals mit Druckkräften. Somit wird die Reibkraft der
Testdichtung mit geringsten Störeinflüssen ermittelt. Zur Messung mit Stan-
gendichtungen ist eine geteilte Stange (a) und mit Kolbendichtungen ein ge-
teiltes Gehäuse (b) notwendig.
F
F
Testdichtung Testdichtung
F
b)a)
x2x2
x1 x1
Bild 3.6: Messprinzip einer Einzeldichtung ohne Beeinflussung durch Druck-
kräfte
Der Prüfaufbau von MESSNER, PROKOP und FRENZEL dient zur Unter-
suchung von Hydraulik-Stangendichtungen. Eine piezoelektrische Messun-
terlagscheibe ist zwischen einer am Gestell befestigten Stange und der Test-
stange gleichen Durchmessers vorgespannt. Die Abdichtung des zwischen
30 µm und 200 µm breiten Stoßes der beiden Stangen wird mit einem Elas-
tomerschlauch realisiert. Eine Aussage über den Messfehler aufgrund eines
Kraftnebenschlusses durch in den Spalt gepressten Elastomer bei erhöhtem
Fluiddruck wird nicht getroffen [Mes85, Pro89, Fre00]. TAO, GESSAT und NE-
VOIGT verwendeten eine Hohlstange und eine Stange aus Vollmaterial [Tao91,
Nev00]. Die Abdichtung des Stoßes erfolgt mit einer Keilspaltdichtung, deren
Leckage über die Hohlstange abgeführt wird. Der rechnerisch ermittelte Reib-
kraftanteil des Keilspalts an der Gesamtreibkraft ist nach [Ges99] für die un-
tersuchten Dichtungen mit unter 1 % vernachlässigbar. Die Druckströmung
durch den Keilspalt verursacht eine Kraft auf den Sensor, welche nicht korri-
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giert wird. WASSINK et al., welche einen Parallelspalt einsetzten, korrigieren
die Druckströmung rechnerisch [Was96].
Eine Umsetzung dieses Messprinzips zur Evaluierung von Pneumatikdich-
tungen ist aus der Literatur nicht bekannt, wird aber in Kapitel 5 vorgestellt.
3.2 Indirekte Messmethode
Die indirekte Messmethode verzichtet sowohl auf einen externen Antrieb als
auch auf einen Kraftsensor. Stattdessen wird die Bewegung durch eine Druck-
differenz direkt an den zu untersuchenden Bauteilen aufgeprägt und die Reib-
kraft aus den Druck- und Weg- bzw. Beschleunigungssignalen berechnet. Das
Messprinzip simuliert die in realen Anwendungen vorliegende Interaktion
von Druck und daraus resultierender Bewegung. Da Verfahrgeschwindigkeit
und auf die Dichtung wirkender Druck nicht gleichzeitig definiert eingestellt
werden können, ist dieses aber nur eingeschränkt zum Verständnis des Dicht-
mechanismuses anwendbar. Die Kammerdrücke stellen sich abhängig vom
Versorgungsdruck, der bewegten Masse bzw. Last, der Drosselung und der
Reibung ein.
3.2.1 Simultane Messung von Kolben- und Stangendichtung
Die kombinierte Vermessung von Stangen- und Kolbendichtungen ist haupt-
sächlich zur schnellen Evaluierung von gesamten Zylinderantrieben geeignet,
siehe Bild 3.7. Sowohl Differentialzylinder (a) als auch Gleichgangzylinder (b)
können, meist mit sehr geringem Aufwand, vermessen werden.
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Testdichtung
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Bild 3.7: Messprinzip einer indirekten Messung eines Zylinders
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Die Reibkraftberechnung basiert auf Gl. 3.1. Zusätzlich zu einer konstanten
Masse m kann eine variable Last FL durch die Verwendung eines Hydraulik-
oder Pneumatikzylinder eingestellt werden. Bei einem vertikalen Prüfaufbau
muss die Gewichtskraft mg ergänzend berücksichtigt werden.
Fr = mx¨− p1 A1 + p2 (A1 − A2) + pu A2 + FL (3.1)
Die exemplarische Anwendung dieses für Hydraulikzylinder in der Richt-
linie VDMA 24577 standardisierten Messverfahrens findet sich in [Bon99,
Tam07, Li10, Tra10].
Die Anwendung für Pneumatikzylinder in unterschiedlichen Konfiguratio-
nen, mit bzw. ohne Last und unterschiedlichen Orientierungen ist exempla-
risch in [Csu81, Ara82, Che87, Mut97, Bar99, And06, Bar10a, Tra11b, Hei13]
dargestellt.
3.2.2 Messung einer Einzeldichtung
Mit der indirekten Messmethode ist auch die Untersuchung von Einzeldich-
tungen möglich. Bild 3.8 zeigt das Messprinzip für Stangen- (a) und Kolben-
dichtungen (b). Während die Stange wie dargestellt nur ausfahren kann und
durch eine externe Kraft wieder eingeschoben werden muss, kann der Kolben
mitsamt der Kolbendichtung in beide Richtungen verfahren werden. Prinzipi-
ell ist es möglich, auch die Umgebungsseite bei der Untersuchung von Stan-
gendichtungen mit einer Druckkammer zu versehen. Das Konzept zur Ver-
messung von Kolbendichtungen kann auch offen gestaltet sein, so dass nur ei-
ne Verfahrrichtung ohne Gegendruck möglich ist. Eine Herausforderung stellt
die Erfassung der Verfahrbewegung bei beidseitig geschlossenen Druckkam-
mern dar.
Testdichtung
m
b)
p2p1
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x
Bild 3.8: Prinzip zu indirekten Reibkraftmessung einer Einzeldichtung
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PELZ und FREITAG zeigen in [Pel03] die Anwendung des Messprinzips für
einen hydraulischen Plungerzylinder.
Die Untersuchung einer Kolbendichtung mit einer offenen Druckkammer
wurde von BARILLAS et al. umgesetzt, indem bei einem vertikal stehendem
Pneumatikzylinder der obere Deckel entfernt wurde [Bar10a]. ANDRIGHET-
TO et al. hingegen führten Messungen an pneumatischen Kolbendichtungen
mit beidseitig geschlossenen Druckkammern durch Verwendung eines kol-
benstangenlosen Zylinders durch [And06].
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Bei Hydraulikzylindern sorgen die Kolbendichtungen für die Minimierung
der internen Leckage zwischen den Druckräumen. Stangendichtungen hin-
gegen verringern die externe Leckage des Druckmediums in die Umgebung
und sind somit meist deutlich sicherheitskritischer. Damit nicht nur die stati-
sche sondern auch die dynamische Dichtheit gewährleistet ist, besitzen Hy-
draulikstangendichtungen üblicherweise einen dreieckförmigen Pressungs-
verlauf. Dieser ermöglicht einen Dichtmechanismus, bei welchem ein ausge-
schleppter Flüssigkeitsfilm beim Einfahren wieder über den Dichtspalt einge-
schleppt wird. [Mül98, Tie98, Fli07]
4.1 Prüfaufbau
Zur Bestimmung der Reibkraft von hydraulischen Stangendichtung wurde
der Messaufbau von WOHLERS [Woh13] hinsichtlich der Betriebsfestigkeit op-
timiert und des Geschwindigkeitsbereichs erweitert. Der Messaufbau basiert
auf dem in Bild 3.3 vereinfacht und in Bild 4.1 detailliert dargestellten Mess-
prinzip. Eine druckbeaufschlagte Kammer ist auf der einen Seite mit der Test-
dichtung und auf der anderen Seite mit einer berührungslosen Dichtung, wel-
che als Parallelspalt ausgeführt ist, versehen. Der Kammerdruck von bis zu
100 bar, gemessen in der Zuleitung, wird mit einer Hochdruckpumpe auf-
gebaut. Ein Speicher in der Zuleitung verringert die von der Pumpe indu-
zierte Druckpulsation. Sowohl die Dichtungsaufnahme für die Test- als auch
die Spaltdichtung sind an einem Träger befestigt, welcher mit drei über den
Umfang verteilten piezoelektrischen Messunterlagscheiben mit der Messbox
verbunden ist. Der Kraftnebenschluss der vorgespannten Messunterlagschei-
ben ist durch die Bestimmung der Empfindlichkeit der Messplattform im vor-
gespannten Zustand berücksichtigt. Der Druckanschluss für die Druckkam-
mer ist mit einer zusätzlichen Spaltdichtung versehen. Diese ermöglicht eine
Druckeinleitung mit minimalem Kraftnebenschluss. Der über die Spaltdich-
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tungen fließende Volumenstrom wird in der Messbox aufgefangen und über
einen Absaugkreis wieder dem Hydrauliktank zugeführt. Zur Sicherstellung
der Schmierung der Teststangenlagerung wird die Prüfbox während des Be-
triebs auf einem dreiviertel gefülltem Zustand gehalten.
Hochdruckkreis
Temperatur-
regelkreis
Absaugkreis
U
T
U
T
U
p
Lagerung
Testdichtung
Spaltdichtung
Kraftsensoren (3 x 120°)
Kurbeltrieb
Messbox
Teststange
Bild 4.1: Prinzip zur Messung der Reibkraft bei hohen Geschwindigkeiten
Während die Messbox und somit auch die Testdichtung ruht, wird die Stan-
ge bewegt. Hierzu kommt ein drehzahlvariabler Kurbeltrieb, welcher die ro-
tatorische Bewegung des E-Motors in die translatorische Bewegung der Stan-
ge transformiert, zum Einsatz. Die Drehzahl des E-Motors wird über einen
Frequenzumrichter eingestellt. Eine Linearführung nimmt die von der Kop-
pel eingeleiteten Querkräfte auf, so dass die Lagerung der Teststange in der
Messbox keine Querkraft erfährt. Dieser Aufbau ermöglicht Relativgeschwin-
digkeiten zwischen Stange und Testdichtung von bis zu 10 m/s.
Ein dritter Hydraulikkreislauf mit einem Luft- und einem Wasserkühler als
auch einem elektrischen Heizer ermöglicht die Temperierung des Druckme-
diums zwischen etwa 20 ◦C und 100 ◦C. Die an der Stangenführung und den
verschiedenen Dichtstellen auftretende Reibungsenergie führt zu einer Erwär-
mung der Messbox. Um diese auf einem gewünschten Temperaturniveau zu
halten, kann die Messbox durch Öffnen eines Kugelhahns mit einem hohen
Volumenstrom definiert temperierten Hydrauliköls geflutet werden. Sowohl
die Fluidtemperatur in der Zuleitung zur Druckkammer als auch in der Mess-
box wird mit Sensoren erfasst.
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Der realisierte Prüfaufbau ist in Bild 4.2 dargestellt. Auf der linken Seite
befindet sich der Kurbeltrieb und rechts im Vordergrund die Messbox mitsamt
der Messtechnik. Im Hintergrund ist der Tank mit den Aufbauten für die drei
Hydraulikkreisläufe zu sehen.
Heizung
Wasserkühler
Temperatursensor
Umwälzpumpe
Drucksensor
Teststange
Messbox
Linearführung
Wegsensor
Kurbeltrieb
Luftkühler
E-Motor
Hochdruckpumpe
Saugpumpe
Bild 4.2: Prüfstand zur Messung der Reibkraft von hydraulischen Stangen-
dichtungen
Die Kinematik des Antriebs ist in Bild 4.3 für vier verschiedene Antriebs-
frequenzen veranschaulicht. Der Kurbeltrieb erzeugt einen angenäherten si-
nusförmigen Geschwindigkeits-Weg-Verlauf der Teststange. Das Geschwin-
digkeitsmaximum tritt prinzipbedingt nicht in der Mitte des Hubes auf, son-
dern ist etwas zum äußeren Totpunkt hin verschoben. Dies führt dazu, dass
die translatorische Beschleunigung der Teststange in den beiden Strecklagen
nicht identisch ist. Im äußeren Totpunkt wird die maximale Beschleunigung
von etwa 1000 m/s2 erreicht.
Die eingesetzten piezoelektrischen Kraftsensoren besitzen den Vorteil einer
sehr hohen Steifigkeit. Der Nachteil ist allerdings, dass Kraftänderungen nur
relativ und nicht absolut erfasst werden und zudem ein Drift des Messsignals
auftritt. MESSNER und PROKOP entwickelten hierzu eine Kalibriermethode
[Mes85, Pro89]. Anhand einer Schleichfahrt bei sehr geringer Geschwindig-
keit wird die Reibkraft für die ein- als auch die ausfahrende Bewegung ge-
messen. Die Annahme, dass bei einer geringen Geschwindigkeit hydrodyna-
mische Schmierfilmbildung negiert werden kann, ermöglicht die Bestimmung
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des Nullniveaus der Reibkraft. Hierfür wird eine in beide Bewegungsrichtun-
gen identische Reibkraft vorausgesetzt.
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Bild 4.3: Kinematik des Kurbeltriebs
Bei der kurbelgetriebenen Kinematik ist diese Vorgehensweise nicht prakti-
kabel. Der Kurbeltrieb lässt zum einen keine konstanten translatorischen Ge-
schwindigkeiten zu und zum anderen wird bei der realisierten Variante eine
Mindestfrequenz des Antriebs benötigt. Bei der Prüfstandskonfiguration be-
trägt die minimale Antriebsfrequenz ca. 2, 5 Hz. Aufgrund der oszillierenden
und rotierenden Massen des Kurbeltriebs sowie der Ausgleichsmasse erster
Ordnung tritt bei geringerer Frequenz ein unrunder Lauf ein. Aus diesem
Grund erfolgt die Kalibrierung der Reibkraft nicht bei einer geringen, sondern
bei einer hohen Geschwindigkeit, siehe Bild 4.4. Das aus den drei Einzelsigna-
len der drei Kraftsensoren summierte Sensorsignal wird in der Messdatenaus-
wertung zuerst mit einem gleitenden Mittelwert leicht geglättet. Über einen
definierten Bereich in der Hubmitte wird anschließend jeweils eine gemittelte
Reibkraft für die einfahrende und die ausfahrende Bewegung bestimmt und
das Sensorsignal so verschoben, dass beide Reibkräfte identisch sind.
Die so ermittelten Reibkraftverläufe entsprechen noch nicht der Reibkraft
der Testdichtung, sondern beinhalten zusätzlich die Reibkraft der Spaltdich-
tung. Die in der Spaltdichtung angreifende Schubspannung aufgrund einer
Druckströmung bedarf keiner besonderen Betrachtung, da die Messungen bei
konstantem Druckniveau durchgeführt werden und somit der Offsetfehler
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durch die zuvor beschriebene Kalibrierprozedur eliminiert wird. Die Schlepp-
strömung hingegen verursacht eine geschwindigkeitsabhängige Schubspan-
nung welche zu einer Verfälschung der ermittelten Reibkraft führt. Der Reib-
kraftanteil der Spaltdichtung wurde experimentell bestimmt. Hierzu wurde
die Messbox mit temperiertem Öl geflutet und anschließend die Reibkraft oh-
ne berührende Testdichtung bei verschiedenen Geschwindigkeiten ermittelt.
Die auf die Geschwindigkeit normierte Reibkraft der Spaltdichtung weist bei
50 ◦C einen Wert von 6 Ns/m auf. Aufgrund der temperaturabhängigen Vis-
kosität verringert sich diese bei 70 ◦C auf 5 Ns/m und erhöht sich bei 30 ◦C
auf 8 Ns/m.
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Bild 4.4: Korrektur der gemessenen Reibkraft (Profil A, 50 bar, 50 °C)
4.2 Untersuchte Dichtsysteme
Insgesamt wurden fünf verschiedene kommerziell verfügbare Stangendich-
tungen für hydraulische Anwendungen untersucht. Die Dichtungsquerschnit-
te, siehe Bild 4.5, sind eine über einen O-Ring vorgespannte Stufendichtung
(A), ein vorgespannter Gleitring mit einem symmetrischen Pressungsprofil
(B), ein Nutring mit offenem Profil (C) sowie ein Kompaktring mit geschlos-
senem Profil, einer zweiten Dichtkante und einem integriertem Stützring (D).
Die Testdichtungen bestehen aus drei verschiedenen Materialien. Die Zu-
ordnung zu den Dichtungsprofilen ist Tabelle 4.1 zu entnehmen. Dichtungen
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A B C D
Bild 4.5: Untersuchte Dichtungsquerschnitte
aus bronzegefüllten Polytetrafluorethylen (PTFE) mit dem Profil A und ei-
nem O-Ring aus NBR mit 70 Shore A als Vorspannelement werden meist bei
hohen Gleitgeschwindigkeiten eingesetzt. Die untersuchten Dichtungen mit
dem Profil A und einem Polyurethan-Compound (PU) sind aufgrund der ein-
geschränkten thermischen Stabilität weniger verbreitet. Die beiden Dichtun-
gen mit Profil C und D sind laut Hersteller nur bis Geschwindigkeiten von
maximal 0, 5 m/s zugelassen. In den Versuchsreihen wurden diese nur über
einen begrenzten Zeitraum betrieben, so dass thermische Überlastungen un-
wahrscheinlich sind.
Tabelle 4.1: Kennwerte der untersuchten Hydraulikdichtungen
Profil Abmessungen Material Härte
A 65 x 80,1 x 6,3 PTFE (Bronze) 65 Shore D
A 65 x 80,1 x 6,3 PU 57 Shore D
B 65 x 80,1 x 6,3 PTFE (Bronze) 65 Shore D
C 65 x 85 x 12 PU 95 Shore A
D 65 x 80 x 11,5 PU 95 Shore A
Für sämtliche Versuche wurde eine hartverchromte und geschliffene Hy-
draulikstange mit einem nominellen Durchmesser von 65 mm verwendet.
Ein repräsentativer, im Tastschnittverfahren bestimmter Profilschnitt sowie
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die zugehörige Materialtraganteil- und die Amplitudendichtekurve sind in
Bild 4.6 dargestellt.
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Bild 4.6: Profilschnitt, Materialtraganteil- und Amplitudendichtekurve der
verwendeten Teststange
Der arithmetische Mittenrauwert Ra der Teststange von 0, 026 µm ist am
unteren Ende üblicherweise verwendeter Rauheiten. Aus den in den letzten
sechs Spalten von Tabelle 4.2 zusätzlich aufgeführten Kennwerten der Materi-
altraganteilkurve ist eine mäßige Abrasivität sowie ein geringer Anteil an Pro-
filtälern, welche als Schmierstoffdepots dienen, ersichtlich. Nach PAPATHEO-
DOROU führt eine glatte Kolbenstange zu einer geringeren Reibung als eine
raue [Pap10]. Des Weiteren hat die Oberflächenbehandlung einen entschei-
denden Einfluss [Pap99].
Tabelle 4.2: Rauheitskennwerte der Teststange in µm
Ra Rq Rz Rmax Rk Rpk Rvk Mr1 Mr2
0,026 0,036 0,333 0,412 0,083 0,028 0,072 5,8 % 88,1 %
Bei allen Versuchen wurde ein mineralölbasiertes Hydrauliköl HLP 68 nach
DIN 51524-2 verwendet. Die mit einem Ubbelohde-Viskosimeter ermittelte
kinematische Vioskosität bei 40 ◦C beträgt 65, 2 mm2/s, der Viskositätsindex
(VI) nach DIN ISO 2909 Verfahren B weist den Wert 100, 3 auf.
4.3 Versuchsdurchführung und Messergebnisse
Eine Versuchsreihe beginnt mit dem Einbau der Dichtung und der Temperie-
rung des Öls auf 50 ◦C. Mit einem wiederholten Spülvorgang der Messbox
wird diese und das darin gesammelte Öl ebenfalls auf etwa die gleiche Tem-
peratur gebracht. Anschließend erfolgt ein Einlaufvorgang der Dichtung über
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eine Strecke von ca. 1 km bei einer Antriebsfrequenz von 2, 8 Hz. TAO zeigt,
dass der Einlaufvorgang von Polyurethan mit einer steigenden Porosität, wel-
che als Schmierstoffreservoir dient, verbunden ist [Tao91]. Aufgrund von Re-
laxation des Dichtungswerkstoffs und Abrasion verkleinert sich die Kontakt-
druckspitze an der Dichtkante über der Hubanzahl wodurch die Schmierfilm-
bildung insgesamt begünstigt wird und die Reibkraft auf ein stationäres Ni-
veau sinkt. PAPATHEODOROU sowie ROEPSTORFF et al. weisen nach, dass der
Einlaufvorgang maßgeblich vom Füllstoff abhängt [Pap99, Roe10]. Der Ein-
laufvorgang von bronzegefülltem PTFE dauert länger als der von PU und
führt aufgrund des Abschleifens der Bronzepartikel und plastischen Defor-
mationen nach MÜLLER und NAU zu größeren realen Kontaktflächen, und
ebenfalls zu einer Begünstigung der Hydrodynamik [Mül98].
Sobald der Einlaufvorgang abgeschlossen und ein stationärer Verschleißzu-
stand erreicht ist, wird sowohl das Öl im Hydrauliktank als auch die Messbox
auf 30 ◦C heruntergekühlt. Die erste Messung bei einem Druck von 25 bar
wird begonnen und Messdaten über drei Doppelhübe mit einer Abtastrate
von 1 kHz aufgezeichnet. Der Messvorgang wird aus der Bewegung heraus
gestartet, ohne eine vorangegangene Stillstandszeit. BECKER zeigt, dass über
der Stillstandszeit ein Anstieg der Losbrechkraft auftreten kann, aber je nach
Dichtungsbauform und -material nicht muss [Bec96]. Die Messungen wur-
den bei vier Antriebsfrequenzen, beginnend mit der geringsten, durchgeführt
und jeweils bei der nächsthöheren Druckstufe wiederholt. Nach Abschluss
der Messungen auf dem Druckmaximum von 100 bar wurde die nächste Tem-
peraturstufe eingestellt. Die bei jeweils drei Temperaturen, vier Drücken und
vier Antriebsfrequenzen gemessenen Reibkräfte der untersuchten Dichtun-
gen werden nachfolgend diskutiert.
4.3.1 Beschleunigungseinfluss
In der Literatur verfügbare Reibkraftmessungen sind in den meisten Fällen
im stationären Zustand durchgeführt. Hierbei wird bei einer konstanten Ge-
schwindigkeit gemessen und anschließend über einen längeren Verfahrweg
gemittelt. Dies ist notwendig, da die Reibung aufgrund von lokalen Irregu-
laritäten im tribologischen System beeinflusst ist. Die in einem Kennfeld auf-
getragenen Reibkräfte bei unterschiedlichen Geschwindigkeiten weisen häu-
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fig eine mit steigender Geschwindigkeit abfallende Charakteristik auf. Im für
Hydraulikzylinder üblichen Geschwindigkeitsbereich von unter 0, 5 m/s ist
dies beispielsweise für verschiedene Dichtungsbauformen und -werkstoff von
NAU, GROPP und FREITAG sowie MÖSCHEL und PAPATHEODOROU gezeigt
[Nau71, Gro06, Mös06]. Je nach Betriebsbedingungen kann der Reibkontakt
aber auch das Mischreibungsgebiet verlassen, so dass eine Stribeckkurve re-
sultiert. Dies zeigen die Untersuchungen von TAO exemplarisch an Nutringen
und Stufendichtungen [Tao91].
Der geschmierte instationäre Reibungsvorgang unterscheidet sich deutlich
vom stationären. GESSAT postuliert, dass die Reibung entscheidend von der
Vorbelastung abhängt, zeigt allerdings hierzu keine Messdaten [Ges99]. Nach
LI et al. folgt die Reibkraft im nicht-beschleunigten Zustand eines Differen-
tialzylinders der Stribeckkurve. Mit steigender Beschleunigung während des
Anfahrens tritt ein zunehmend ausgeprägteres Reibkraftmaximum auf und
der Ausklinkpunkt verschiebt sich hin zu höheren Geschwindigkeiten. Ist der
Anfahrvorgang abgeschlossen, tritt eine weitestgehend beschleunigungsun-
abhängige Reibung auf [Li10]. Die Messungen von TRAN und YANADA be-
stätigen den Unterschied zwischen stationärer und instationärer Reibung. Bei
der Bewegungsumkehr baut sich im instationären Fall die Reibkraft langsam
mit steigender Geschwindigkeit solange auf, bis das Reibkraftmaximum der
Anfahrreibung erreicht ist und fällt dann wieder ab. Zusätzlich zeigt sich eine
von der Dichtungsbauform sowie dem Dichtungsmaterial abhängige Hyste-
rese in der anhaltenden und anfahrenden Bewegung [Tra11b]. Die Hystere-
se wird z. B. von KÜHNLEIN et al. bestätigt [Küh11]. Bei den Messungen von
HOPPERMANN tritt das Maximum der Anfahrreibung im Gegensatz dazu nur
bei wenig dynamischen Bewegungen auf [Hop04].
Die in Bild 4.7 dargestellten Messungen mit dem Profil A und einem bron-
zegefülltem PTFE zeigen das Sinken des Maximum der Anfahrreibkraft so-
wie die Verschiebung dieses hin zu höheren Geschwindigkeiten bei steigen-
der Antriebsfrequenz. Dies widerspricht der in Kapitel 2.3.1 erläuterten typi-
schen instationären elastomeren Festkörperreibung. Neben einer Versteifung
des Dichtungswerkstoffs, welche ein tiefes Verhacken der Oberflächen an den
Rauheitsspitzen verhindert, spielt das instationäre Aufschwimmen der Dich-
tung auf einem Flüssigkeitsfilm eine maßgebliche Rolle. Die Trägheit des Flüs-
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sigkeitsfilms im Dichtspalt minimiert so den Festkörperkontakt. Die Messun-
gen zeigen zudem, dass bei einer Geschwindigkeit von Null, die Reibkraft un-
gleich Null ist und stattdessen eine Hysterese bei Bewegungsumkehr auftritt,
vgl. Bild 6.8. Diese Hysterese vergrößert sich bei Steigerung der Bewegungs-
dynamik, was auf die geringere Reibung bei einer höheren Beschleunigung
zurückzuführen ist. Der Abbau der Verspannung in der Endlage tritt somit
erst bei höheren Geschwindigkeit bzw. größerem Verfahrweg der Stange auf.
Die bei zunehmenden Antriebsfrequenzen auftretenden Schwingungen resul-
tieren aus Anregungen des Prüfaufbaus aufgrund der bewegten Massen des
Kurbeltriebs und sind keine Instabilität des Reibkontakts.
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Bild 4.7: Beschleunigungsabhängige Reibkraft von Profil A (bronzegefülltem
PTFE)
Bei gleichem Dichtungsprofil A aber der Verwendung eines PU steigen so-
wohl das Reibkraftmaximum als auch die Reibung nach Abschluss des An-
fahrvorgangs im Vergleich zu PTFE drastisch an, siehe Bild 4.8. Das deutlich
schlechtere Reibverhalten von PU bei identischer Dichtungsgeometrie steht
im Einklang mit den stationär durchgeführten Messungen von PAPATHEODO-
ROU bei wesentlich geringeren Geschwindigkeiten [Pap99]. Während es bei
der Ergebnisdarstellung von PTFE nur zu erahnen ist, sinkt die Reibung nach
Ende des Anfahrens bei Verwendung von PU mit steigender Dynamik. Ei-
ne Erklärung ist möglicherweise in einer Temperaturzunahme aufgrund von
in den Dichtkontakt eingebrachter Reibungsenergie zu finden. Ein Reibkraft-
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anstieg bei hohen Geschwindigkeiten, welcher auf eine ausgebildete Flüssig-
keitsreibung hindeuten würde, tritt nicht ein. Aufgrund des deutlich elasti-
scheren PU-Werkstoffs zeigt sich zu Beginn der ausfahrenden Bewegung bei
sämtlichen Antriebsfrequenzen eine deutliche Auslenkung der Dichtung bzw.
Abbau einer tangentialen Verspannung. Der Aufbau der an der Dichtkante
wirkenden tangentialen Kraft ist nach einem Gleitweg von ca. 15− 20 mm,
abhängig von der Antriebsfrequenz, abgeschlossen. Erst dann ist die Anfahr-
phase beendet und der Dichtkontakt geht vom Haften über ein partielles
Gleiten in eine ausgebildete Gleitphase über. Die Steifigkeit des deformier-
ten Dichtkörpers während des Anfahrens ändert sich, wie im Reibkraft-Weg-
Diagramm auf der linken Seite ersichtlich, nur unwesentlich mit der Anre-
gungsfrequenz.
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Bild 4.8: Beschleunigungsabhängige Reibkraft von Profil A (PU 57 Shore D)
Im Gegensatz zu Profil A mit einer ausgeprägten Dichtkante tritt bei Profil B
sowohl bei ein- als auch ausfahrender Bewegung ein Reibkraftmaximum auf.
Bild 4.9 zeigt zudem, dass im Anfahrvorgang bei diesem Profil sowohl stem-
mend als auch ziehend eine zweite etwas kleinere Reibkraftspitze resultiert,
noch bevor das Anfahrmaximum erreicht ist. Kippbewegungen der Dichtung
in der Nut sind möglicherweise hierfür verantwortlich.
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Bild 4.9: Beschleunigungsabhängige Reibkraft von Profil B (bronzegefülltes
PTFE)
Die offene Bauform des Nutrings C begünstigt die elastischen Deformatio-
nen der Dichtkante. Die Ergebnisse in Bild 4.10 veranschaulichen eine stark
von der Dynamik beeinflusste Hysterese in den Umkehrpunkten.
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Bild 4.10: Beschleunigungsabhängige Reibkraft von Profil C (PU 95 Shore A)
Die signifikant höhere Reibung beim Anfahren im Vergleich zum Anhal-
ten ist für die ausfahrende Bewegung deutlich zu erkennen. Bei einfahrender
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Bewegung hingegen ist die Anfahrreibkraft auch nach Erreichen eines quasi-
stationären Gleitzustands höher als die Anhaltereibkraft.
Der Kompaktring aus PU in Bild 4.11 weist im Gegensatz zu den anderen
Dichtungen einen ausgeprägten Reibkraftanstieg bei steigenden Geschwin-
digkeiten auf. Dies deutet auf einen von der Flüssigkeit dominierten Reibvor-
gang hin. Obwohl sich schon während der Montage eine sehr hohe Vorspan-
nung der Dichtung bemerkbar machte, was diese Bauform der Kompaktdich-
tung auszeichnet, sind die ermittelten Reibkräfte im Vergleich zur Literatur,
z. B. [Mur12], unerwartet gering. Das sich zwischen den beiden Dichtkanten
ausbildende Schmierstoffreservoir ist dazu geeignet, die Schmierungsverhält-
nisse zu optimieren und somit die Reibung zu senken [Ges99].
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Bild 4.11: Beschleunigungsabhängige Reibkraft von Profil D (PU 95 Shore A)
4.3.2 Druckeinfluss
Ein steigender abzudichtender Druck verursacht zum einen eine Erhöhung
der Kontaktpressung und zum anderen eine Vergrößerung der Kontaktflä-
che. Beide Effekte sind in unterschiedlichen Ausprägungen verantwortlich
für den Reibungsanstieg. Bei einer Druckerhöhung im geringen Druckbe-
reich sind bei Hydraulikdichtungen typischerweise rasche Reibkraftanstie-
ge zu verzeichnen, im hohen Druckbereich ist die Reibkraft meist weniger
drucksensitiv. Dies kann damit erklärt werden, dass sich die Kontaktfläche
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zwischen Stange und Dichtung ab einem bestimmten Druck nicht mehr signi-
fikant ändert. FLITNEY benennt einen Druck von 50 bar [Fli82]. Anhand einer
Finiten-Elemente-Simulation ist dies auch von GOERRES für unterschiedliche
Nutringe in [Goe05] gezeigt. Bei sehr geringen Drücken unterhalb etwa 20 bar
tritt bei den untersuchten Dichtungsgeometrien zusätzlich ein geringerer An-
stieg der Kontaktlänge auf. FRENZEL hat experimentell nachgewiesen, dass
die Charakteristik maßgebend von der Dichtungsbauform und dem Materi-
al abhängt [Fre00]. Eine Dichtung aus einem weichen Werkstoff zeigt bereits
bei deutlich geringeren Drücken eine nahezu druckunabhängige Reibkraft
als eine harte Dichtung. Das nicht nur die nominelle Kontaktfläche sondern
auch Mikrokontakte einen Einfluss auf die Druckabhängigkeit der Reibkraft
besitzen, zeigt NEVOIGT durch den Vergleich verschiedener Oberflächenbe-
handlungen der Stange [Nev00].
Bei den untersuchten Dichtungen ist für Profil A ein in etwa linearer Zu-
sammenhang zwischen Druck und Reibkraft bis 75 bar erkennbar. Bei einem
Druck von 100 bar tritt wie in Bild 4.12 und Bild 4.13 gezeigt ein überpro-
portionaler Anstieg der Anfahr- und Anhaltereibung auf und das Ende des
Anfahrvorgangs verschiebt sich zu höheren Geschwindigkeiten.
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Bild 4.12: Druckabhängigige Reibkraft von Profil A (bronzegefülltes PTFE)
Die Dichtung aus elastischerem PU zeichnet sich im Gegensatz zum PT-
FE durch eine tangentiale Steifigkeitserhöhung aufgrund einer stärkeren An-
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pressung bei steigendem Druck aus. Der Übergang von der Startreibung in
die Gleitreibung bei stemmendem Betrieb, dargestellt auf der linken Seite im
Reibkraft-Weg-Diagramm, wird dadurch beeinflusst.
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Bild 4.13: Druckabhängigige Reibkraft von Profil A (PU 57 Shore D)
Im Gegensatz dazu zeigen die Profile B, C und D in den Bildern 4.14 bis 4.16
selbst über den gesamten untersuchten Druckbereich deutlich nichtlineares
Verhalten.
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Bild 4.14: Druckabhängigige Reibkraft von Profil B (bronzegefülltes PTFE)
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Eine nichtlineare Flächenänderung bei Druckänderung ist hierfür die wahr-
scheinliche Ursache. Die Verschiebung des Reibkraftmaximums hin zu höhe-
ren Geschwindigkeiten tritt analog zum Profil A auf. Das Profil D zeigt auch
bei steigendem Druck eine mit der Geschwindigkeit ansteigende Reibung,
was auf einen Betrieb im Flüssigkeitsreibungsgebiet hindeutet.
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Bild 4.15: Druckabhängigige Reibkraft von Profil C (PU 95 Shore A)
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Bild 4.16: Druckabhängigige Reibkraft von Profil D (PU 95 Shore A)
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4.3.3 Temperatureinfluss
In der Literatur angeführte Messungen betrachten die Dichtungsreibung meis-
tens bei einer Öltemperatur, welche häufig zwischen 30 ◦C und 50 ◦C gewählt
ist. TRAN et al. untersuchten die Reibung unterschiedlicher Hydrauliköle bei
einer durch eine Temperaturanpassung gleich eingestellten Viskosität. Die bei
erhöhter Temperatur getesteten Öle weisen speziell im Mischreibungsgebiet
eine geringere Reibung sowie eine höhere Geschwindigkeit des Ausklink-
punkts auf als die zur Viskositätsanhebung bei geringen Temperaturen unter-
suchten [Tra10]. Über eine Additivierung und Schmierfähigkeit der Öle wird
keine Aussage getroffen. OLSSON variierte nicht die Temperatur, sondern ver-
wendete Öle unterschiedlicher Viskositätsklassen um an einem O-Ring zu
zeigen, dass die Reibung bei geringer Gleitgeschwindigkeit mit steigender
Viskosität tendenziell abnimmt [Ols72].
Des Weiteren beeinflusst die Temperatur das Reibverhalten des polymeren
Dichtungswerkstoffs, vgl. Kapitel 2.2.1. TAO führte Messungen in einem wei-
ten Temperaturbereich durch und stellte fest, dass die Reibung bei Tempe-
raturerhöhung des Hydrauliköls zuerst abfällt und anschließend wieder an-
steigt [Tao91]. SCHWARZ et al. hingegen zeigen in [Sch10] bei einer Tempe-
raturerhöhung des Hydrauliköls einen Anstieg der Reibkraft mit einem Ma-
ximum bei 80 ◦C. Bei weiter steigender Temperatur fällt die Reibkraft, was
durch eine Änderung der physiochemischen Eigenschaften des Dichtungs-
werkstoffs erklärt wird.
Aussagen über die Temperatur des Dichtkörpers werden an keiner Stelle in
der Literatur getroffen, sondern nur die Temperatur des Hydrauliköls ist defi-
niert. Bei den im Rahmen der vorliegenden Arbeit durchgeführten Versuchen
wurde sowohl die Öltemperatur als auch die Temperatur in der Messbox auf
einer möglichst identischen stationären Temperatur gehalten. Der Dichtkör-
per erfährt somit eine gezielte Wärmedehnung, welche zu einer geänderten
Anpressung der Dichtung an der Stange führt.
In den nachfolgenden Bildern 4.17 bis 4.19 sind für die drei untersuchten
mit einem O-Ring vorgespannten Dichtungen bei einem Temperaturanstieg
von 30 ◦C über 50 ◦C auf 70 ◦C teilweise mehr und teilweise weniger ausge-
prägte Anstiege der Anfahrmaxima zu sehen. Gleichzeitig fällt aber die Rei-
bung nach Abschluss des Anfahrvorgangs mit der Temperatur tendenziell.
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Als These kann aufgestellt werden, dass die im Gegensatz zu den Messun-
gen in der Literatur durchgeführte gezielte Temperierung des Dichtkörpers
zu einer Steigerung der Kontaktpressung führt. Bei geringen Temperaturen
dominiert demnach der Einfluss aus der Kontaktpressung, bei höheren Tem-
peraturen hingegen wirkt sich die Viskositätsänderung stärker aus.
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Bild 4.17: Temperaturabhängige Reibkraft von Profil A (bronzegefülltes PTFE)
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Bild 4.18: Temperaturabhängige Reibkraft von Profil A (PU 57 Shore D)
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Bild 4.19: Temperaturabhängige Reibkraft von Profil B (bronzegefülltem PT-
FE)
Die beiden Nutringe hingegen zeigen ein abweichendes Verhalten. In den
Bildern 4.20 und 4.21 weist das Profil C mit ausgeprägter Dichtlippe bei Tem-
peraturerhöhung von 30 ◦C auf 50 ◦C eine Änderung des Betrags, aber nicht
der Charakteristik auf.
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Bild 4.20: Temperaturabhängige Reibkraft von Profil C (PU 95 Shore A)
Eine weitere Temperaturerhöhung auf 70 ◦C hat keine Änderungen der
Reibkraft außerhalb der Streuung der Messergebnisse zur Folge. Die Nutringe
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mit geschlossenem Profil D weisen wie schon bei 50 ◦C auch bei geänderten
Temperaturen eine mit der Geschwindigkeit ansteigende Reibkraft auf, mit
Ausnahme der ausfahrenden Bewegung bei der höchsten getesteten Tempe-
ratur.
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Bild 4.21: Temperaturabhängige Reibkraft von Profil D (PU 95 Shore A)
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Im Gegensatz zu den Druckmedien in der Hydraulik besitzt das abzudich-
tende Medium bei pneumatischen Anwendungen eine sehr geringe Schmier-
fähigkeit. Stand der Technik ist aus diesem Grund die Verwendung einer in-
itialen Fettschmierung der Gleitpartner. Eine entscheidende Anforderung ist,
dass eine ausreichende Benetzung der Oberflächen mit dem Fett über die ge-
samte Gebrauchsdauer vorliegt. Aus diesem Grund unterscheiden sich die
Querschnitte von Pneumatikdichtungen wesentlich von modernen Hydrau-
likdichtungen. Eine Dichtungsgeometrie die einen flachen, parabolischen und
symmetrischen Kontaktpressungsverlauf aufweist verhindert, dass das Fett
abgestreift wird. [Mül98, Tie98, Fli07]
5.1 Prüfaufbau
Der entwickelte Prüfaufbau erlaubt die Reibkraftmessung an einer einzelnen
Stangendichtung, ohne dass die mit einem Kraftsensor gemessene Reibkraft
von Druckkräften überlagert ist, vgl. Prinzipdarstellung in Bild 3.6. Details
des vertikal realisierten Prüfaufbaus sind in Bild 5.1 dargestellt. Die zentra-
len Elemente sind der Dichtungsträger mit der darin montierten Testdichtung
sowie die Teststange. Mit Hilfe des Dichtungsträgers können Dichtungen be-
liebiger Form sowie unterschiedliche Einbauzustände, wie z. B. verschiedene
Vorspannungen, einfach realisiert werden. Die zu ermittelnde Reibkraft wird
an der vertikal hängenden Prüfstange gemessen. Hierzu ist ein Kraftsensor
im Kraftfluss zwischen der Teststange und einer mit dem Gestell verbunde-
nen Hohlstange befestigt. Kupplungen mit angularem sowie radialem Spiel
verhindern das Einleiten von Querkräften und ermöglichen eine Selbstzen-
trierung von Testdichtung und Teststange. Ein Kontakt zwischen Dichtungs-
träger und Teststange, welcher die Reibkraftmessung verfälschen würde, wird
somit vermieden.
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Bild 5.1: Messprinzip zur Bestimmung der Reibkraft von Pneumatik-Stangen-
dichtungen
Die Relativgeschwindigkeit zwischen Testdichtung und -stange wird mit
einer linearen Bewegung der Dichtung realisiert. Durch die Umkehrung der
sonst bei Zylinderantrieben üblichen Kinematik wird die Überlagerung der
Reibkraft durch Trägheitskräfte vermieden. Dies ermöglicht präzise Messun-
gen auch bei beschleunigten Bewegungen. Allerdings führt dies laut WER-
NECKE auch zu untypischen Beschleunigungsvorgängen des Dichtkörpers
bei Richtungsumkehr, was allerdings als vernachlässigbar angesehen wird
[Wer83]. Als Antrieb dient ein mit Spaltdichtungen ausgerüsteter Hydrau-
likzylinder. Dieser ermöglicht definierte Verfahrbewegungen, ohne dass Rei-
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bungsinstabilitäten im Antrieb selbst zur Beeinflussung der Messergebnisse
führen. Das Hydrauliksystem besteht aus zwei Kreisläufen. Über eine Hilfs-
pumpe wird ein Gegendruck in der Tankleitung aufgebaut, so dass die Stei-
figkeiten der Ölsäulen erhöht werden. Die frei definierbare Verfahrbewegung
wird über ein Servoventil mit positiver Überdeckung geregelt. Die Wegrege-
lung ist mit einem P-Regler realisiert, wobei die Ist-Position mit einem in den
Hydraulikzylinder integrierten Wegmesssystem erfasst wird.
Ein Druckregelventil mit integriertem Drucksensor ermöglicht eine defi-
nierte Druckbeaufschlagung der Testdichtung. Zur druckkompensierten Reib-
kraftmessung ist der sich an der Oberseite der Teststange befindende Kom-
pensationskolben mit Umgebungsdruck beaufschlagt, während auf der Un-
terseite der Kammerdruck anliegt, siehe Bild 5.2.
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Bild 5.2: Druckkompensierter Messaufbau
Die Abdichtung zwischen Kompensationskolben und Kompensationsbuch-
se ist mit einer biegeschlaffen Membran reibungsarm realisiert. Die Membran
besteht aus einer Elastomerfolie aus NBR 75 Shore A mit einer Stärke von
0, 3 mm. Der eingesetzte Kraftsensor basiert auf einer Biegemembran mit ap-
plizierten Dehnungsmessstreifen und erlaubt somit Messungen der absolu-
ten Reibkraft. Die Kalibrierung der Messkette im zu erwartenden Messbereich
zeigte, dass eine lineare Kennlinie vorliegt und keine Verfälschungen der Mes-
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sergebnisse durch Kraftnebenschluss auftreten. Die Masse der freihängenden
Teststange muss einmalig erfasst werden. Dies erfolgt vor dem Montieren der
Testdichtung auf die Teststange, um den Verspannung zwischen Dichtung
und Stange korrekt zu berücksichtigen.
Der aufgebaute Prüfstand ist in Bild 5.3 in der Mittelstellung abgebildet.
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Führung
Druckregelventil
Teststange
Hohlgebohrte
Führungsstange
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Wegmesssystem
Bild 5.3: Prüfstand zur Messung der Reibkraft von pneumatischen Stangen-
dichtungen
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Das Gestell besteht aus vier Stangen, welche gleichzeitig als Führung der
mit der Testdichtung verschlossenen Druckkammer dienen. Hierzu werden
insgesamt acht fettgeschmierte Kugelumlaufbuchsen verwendet. Die Anbin-
dung des Zylinders an die Druckkammer ist so steif gestaltet, dass die Weg-
messung weit vom Dichtkontakt entfernt nicht zu Ergebnisverfälschungen
führt.
Sowohl der Geschwindigkeits- als auch der Beschleunigungsverlauf bei
Vorgabe einer konstanten Beschleunigung ist in Bild 5.4 dargestellt. Bei mi-
nimalem und maximalem Hub treten Beschleunigungsspitzen auf. Die Rich-
tungsumkehrung der Beschleunigung im Bereich des Nullpunktes des Weges
ist durch einen definierten Übergang realisiert. Bei den dargestellten drei Dop-
pelhüben zeigt sich, dass die Geschwindigkeiten gut reproduzierbar sind,
aber kleine Abweichungen in den Beschleunigungen auftreten.
-60 -40 -20 0 20 40 60
Weg (mm)
-10
-7,5
-5
-2,5
0
2,5
5
7,5
10
G
es
ch
w
in
di
gk
ei
t(
m
m
/s
)
-60 -40 -20 0 20 40 60
Weg (mm)
-1,5
-1
-0,5
0
0,5
1
1,5
B
es
ch
le
un
ig
un
g
(m
m
/s
²)
a = 1 mm/s²
a = 250 µm/s²
a = 40 µm/s²
a = 10 µm/s²
Bild 5.4: Kinematik bei der Vorgabe einer konstanten Beschleunigung
5.2 Untersuchte Dichtsysteme
Untersucht wurden drei verschiedene, kommerziell erhältliche und für Stan-
gendichtungen in der Pneumatik übliche Dichtungsquerschnitte, welche in
Bild 5.5 dargestellt sind. Dies sind O-Ringe (A, B, E und G), ein Kombiele-
ment mit einer Dicht- und einer Abstreifkante (C) sowie baugleiche Nutringe
für unterschiedliche Stangendurchmesser (D, F und H). Die O-Ringe A und B
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besitzen den gleichen Innendurchmesser, weisen allerdings unterschiedliche
Schnurstärken auf. Die O-Ringe B, E und G hingegen unterscheiden sich in
den Innendurchmessern.
A B C D E F G H
Bild 5.5: Untersuchte Dichtungsquerschnitte
Der zugehörige nominelle Stangendurchmesser der Profile A bis D beträgt
20 mm, von Profil E und F 40 mm und von Profil G und H 63 mm, vgl. Tabel-
le 5.1. Die Nutgrunddurchmesser für die O-Ringe mit Profil A sind so gewählt,
dass eine Vorspannung von 10 % resultiert. Die O-Ringe mit Profil B, E und
G sind um 8, 5 % vorgespannt. Die Bauräume der restlichen Dichtungen sind
nach Herstellervorgaben nahe den Nominalwerten gefertigt.
Tabelle 5.1: Kennwerte der untersuchten Pneumatikdichtungen
Profil Abmessungen Material Härte
A 20 x 2 NBR 72 Shore A
A 20 x 2 NBR 80 Shore A
B 20 x 5 NBR 70 Shore A
C 20 x 25 x 3,6 NBR 72 Shore A
D 20 x 28 x 5,5 NBR 70 Shore A
E 40 x 5 NBR 70 Shore A
F 40 x 50 x 7,5 NBR 70 Shore A
G 63 x 5 NBR 70 Shore A
H 63 x 75 x 8,5 NBR 70 Shore A
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Alle untersuchten Dichtungen sind aus Nitril-Butadien-Kautschuk (NBR)
und unterscheiden sich in den Werkstoffqualitäten. Der O-Ring mit einer
Schnurstärke von 2 mm sowie das Kombielement wurde in der Härte 72 Sho-
re A getestet. Die Reibung des O-Rings A wurde zusätzlich bei einer Härte
von 80 Shore A ermittelt. Die O-Ringe mit einer Schnurstärke von 5 mm und
alle Nutringe hingegen weisen eine Härte von 70 Shore A auf.
Die Profilschnitte der drei verwendeten hartverchromten und geschliffe-
nen Teststangen sowie die Materialtraganteil- und Amplitudendichtekurven
sind in Bild 5.6 dargestellt. Die Stange mit einem nominellen Durchmesser
von 20 mm (a) ist rauer als die Stangen mit den Durchmesser 40 mm (b) und
63 mm (c).
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Bild 5.6: Profilschnitt, Materialtraganteil- und Amplitudendichtekurve der
Teststange (a) ø 20 mm, (b) ø 40 mm und (c) ø 63 mm
Die Rauheitswerte der Teststangen sind in Tabelle 5.2 gelistet. Während die
Materialtraganteile Mr1 und Mr2 bei allen drei Stangen vergleichbar sind, ist
die größere Rauheit der kleinsten Teststange ersichtlich. Die klassischen Rau-
heitskenngrößen sowie die reduzierte Spitzenhöhe Rpk, die Kernrautiefe Rk
und die reduzierten Riefentiefe Rvk sind in etwa doppelt so hoch. Nach HER-
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MANN et al. beeinflusst die Rauheit sowohl die Festkörperreibung als auch die
Flüssigkeitsreibung bei Pneumatikdichtungen. In [Her10] wird sowohl eine
geringere trockene Festkörperreibung als auch eine geringere Flüssigkeitsrei-
bung mit ausgebildetem Schmierfilm bei einer zehnfach raueren Stange als
im Vergleich zu einer glatten gezeigt. Im Mischreibungsgebiet im Bereich um
den Ausklinkpunkt hingegen ist die Reibung der glatten Stange geringer. Als
allgemeingültig kann diese Aussage aber nicht aufgefasst werden.
Tabelle 5.2: Rauheitskennwerte der Teststangen in µm
Ra Rq Rz Rmax Rk Rpk Rvk Mr1 Mr2
ø 20 0,12 0,15 0,91 1,07 0,39 0,12 0,17 7,8 % 88,1 %
ø 40 0,06 0,07 0,46 0,56 0,21 0,05 0,10 7,4 % 90,2 %
ø 63 0,06 0,08 0,49 0,53 0,21 0,06 0,09 7,9 % 88,0 %
Schmierfette zeigen im Allgemeinen ein thixotropes Verhalten, wonach die
Viskosität bei einem Anstieg des Schergefälles abfällt, und weisen zusätzlich
eine Fließgrenze auf [Kuh09]. Diese Plastizität des Fettes verhindert, dass es
im Gegensatz zu Ölen nicht über der Zeit vollständig ausgepresst werden
kann [Pop10]. Das eingesetzte Fett I ist laut Herstellerangaben zur Schmie-
rung von Pneumatikdichtungen optimiert. Die beiden anderen in Tabelle 5.3
aufgeführten Fette werden als Mehrzweckfette vertrieben. Die Fette unter-
scheiden sich zum einen im Grundöltyp, der Grundölviskosität, dem Ver-
dickersystem und der Konsistenz nach DIN ISO 2137, welche maßgeblich
durch den Verdickeranteil bestimmt wird. Verwendet werden zwei Metallsei-
fenfette mit einer salbenartigen Konsistenz sowie ein weiches Nichtmetallsei-
fenfett. Einen Rückschluss auf das tribologische Verhalten der Fette aus der
Zusammensetzung zu treffen, ist nur bedingt möglich.
Tabelle 5.3: Eigenschaften der verwendeten Fette
Bezeichnung Grundöl (Viskosität) Verdicker Konsistenz
Fett I Syntheseöl (400 mm2/s) Calciumseife NLGI 2
Fett II Mineralöl (200 mm2/s) Lithiumseife NLGI 2
Fett III PAO (40 mm2/s) Polyharnstoff NLGI 0
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5.3 Versuchsdurchführung und Messergebnisse
Die Versuchsdurchführung beginnt mit der Montage der eingefetteten Test-
stange am Kraftsensor gefolgt vom Einstellen des Kraftnullpunkts. Die Druck-
kammer wird geschlossen, wodurch die in der Dichtungsaufnahme eingelegte
Testdichtung auf die Teststange aufgeschoben wird. Über eine Distanz von ca.
100 m wird die Dichtung bei einer konstanten Geschwindigkeit von 50 mm/s
eingelaufen, damit die Vulkanisationshaut des NBR-Werkstoffs abgerieben
wird. So kann sichergestellt werden, dass die Festkörperreibung bei einem sta-
tionären Verschleißzustand erfolgt [Mol06]. FLECK und MEUSER zeigen in ei-
nem Vergleich, dass eine eingelaufene Dichtung speziell im Mischreibungsge-
biet deutliche Reibkraftunterschiede im Vergleich zu einer ungelaufenen auf-
weist [Fle03]. Gleichzeitig wird während des Einlaufprozesses das Fett auf der
Stange gleichmäßig verteilt. Die Reibkraftmessung erfolgt über drei Doppel-
hübe bei konstanten Beschleunigungen. Die Messung beginnt aus der Bewe-
gung, so dass nur sehr kleine Stillstandszeiten in den Umkehrpunkten vorlie-
gen. In der Literatur sind einige Untersuchungen veröffentlicht, die einen ex-
ponentiellen Anstieg der Startreibkraft über der Stillstandszeit zeigen. In Ab-
hängigkeit des Dichtungswerkstoffs und des Drucks steigt das Maximum der
Reibkraft nach einem Tag nach PASIEKA [Pas04] und eigenen Untersuchungen
[Hei13] um den Faktor zwei an. Der Anstieg kann aber auch wie von NEPP
sowie MEUSER gemessen den Faktor fünf betragen [Nep10, Meu11]. Die ver-
wendete Abtastrate der Messdatenaufzeichnung beträgt 100 Hz bei den Mes-
sungen bis einschließlich 1 mm/s2 und darüber 1000 Hz. Insgesamt wurden
sieben Beschleunigungsstufen gefahren, wobei mit der höchsten Beschleu-
nigung begonnen und eine stufenweise Absenkung stattfand. Die Versuche
wurden bei Raumtemperatur zwischen 20 ◦C und 22 ◦C durchgeführt. Bei
höheren Temperaturen ändert sich das Reibverhalten meist weniger deutlich
als bei einer Temperaturabsenkung um den gleichen Betrag [Hei12b, Hei13].
5.3.1 Beschleunigungseinfluss
Ebenso wie bei Hydraulikdichtungen werden die Reibkräfte von Pneumatik-
dichtungen meist unter quasi-stationären Bedingungen, d. h. bei konstanten
Geschwindigkeiten, gemessen. Das Reibverhalten von Pneumatikdichtungen
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weicht in einigen Punkten deutlich von dem von Hydraulikdichtungen ab.
Die Ursache liegt zum einen in den sich typischerweise deutlich unterschei-
denden Geometrien der Dichtkante und der daraus resultierenden meist ge-
ringeren Kontaktpressung bei Pneumatikdichtungen sowie der unterschiedli-
chen Rheologie des sich im Dichtspalt befindenden Schmiermittels.
Die Reibung von Pneumatikdichtungen folgt üblicherweise einer ausge-
prägten Stribeckkurve, bei der die Flüssigkeitsreibkraft einen deutlich höhe-
ren Wert als die Anfahrreibkraft annehmen kann. Der Reibkraftabfall bei ge-
ringen Geschwindigkeiten geht bei NEPP et al. für O-Ringe als Stangendich-
tung aus NBR ab etwa 5 mm/s in einen deutlichen Anstieg über [Nep10]. Der
Ausklinkpunkt verschiedener Kolbendichtungen liegt bei den Untersuchun-
gen von CHEN und LEUFGEN etwa bei 20 mm/s [Che87]. BELFORTE et al. zei-
gen, dass der Verlauf der Stribeckkurve bei hohen Geschwindigkeiten einen
degressiven, nahezu linearen aber auch einen progressiven Verlauf aufweisen
kann, je nach Betriebsbedingungen und Gestalt des Dichtsystems einschließ-
lich der Nut [Bel06]. In [Bel13] hingegen wird dargestellt, dass Dichtungen
mit ausgeprägten Dichtlippen unterschiedliche Reibungen in Abhängigkeit
der Bewegungsrichtung aufweisen.
Für eine Kolbendichtung zeigen FLECK und MEUSER, dass die Reibkraft
auch bei konstanter Geschwindigkeit nicht über den gesamten Hub konstant
ist [Fle03]. Zudem tritt ein unterschiedlicher Betrag der Reibkraft bei anhal-
tender und anfahrender Bewegung auf, wobei letztere größer ist [Meu11].
Für eine beschleunigte Bewegung verdeutlichen die Messungen von ARAKI
et al. das gleiche Hysteresephänomen [Ara82]. TRAN und YANADA führten
instationäre Reibkraftmessungen an einem Pneumatikzylinder durch. Beim
Ausfahren verschiebt sich das Maximum der Anfahrreibung hin zu höheren
Geschwindigkeiten, beim Einfahren hingegen verschwindet das Maximum
bei zunehmend dynamischerer Anregung. Die Messungen belegen außerdem
ein von der Beschleunigung unabhängiges Reibverhalten im Flüssigkeitsrei-
bungsgebiet nachdem das Anfahren abgeschlossen ist. Die Flüssigkeitsrei-
bung im stationären und instationären Fall ist identisch [Tra11a]. Eine sehr
hohe Dynamik ist aber auch dazu geeignet, dass die Anfahrreibung von O-
Ringen ohne ein Reibkraftmaximum abläuft [Hei12b].
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Die untersuchten O-Ringe mit kleiner Schnurstärke, Profil A, weisen ei-
ne Reibcharakteristik auf, bei der die Mischreibung bei geringen Beschleuni-
gungen und niedrigen Geschwindigkeiten dominiert. Sowohl die Reibkraft in
stemmender, also der Verfahrbewegung vom negativen zum positiven Hub,
als auch ziehender Richtung ist in der Charakteristik und dem Betrag in et-
wa identisch, siehe Bild 5.7. Bei höheren Beschleunigungen sinkt das Maxi-
mum der Anfahrreibung und die aus Dichtungsdeformationen resultierende
Hysterese im Umkehrpunkt, vgl. Bild 6.8, vergrößert sich. Zum eigentlichen
Reibkraftmaxima tritt beim Anhalten und beim Anfahren eine zweite lokale
Erhöhung auf, welche mit sich im O-Ring bildenden und abbauenden tangen-
tialen Verspannungen erklärt werden kann. Die Ursache kann beispielsweise
ein Ver- und Entdrillen des O-Rings sein.
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Bild 5.7: Mischreibung von Profil A (NBR 72 Shore A)
Bei höheren Beschleunigungen in Bild 5.8 bis 0, 1 m/s2 wandert das Reib-
kraftmaxima weiterhin zu höheren Geschwindigkeiten, nimmt aber nicht im
Betrag ab. Nachdem der Anfahrvorgang vollständig beendet ist, steigt die
Flüssigkeitsreibung nahezu linear mit der Geschwindigkeit. Die Flüssigkeits-
reibung bei höheren Beschleunigungen kann aus der Flüssigkeitsreibung bei
niedrigen Beschleunigungen, unter Vernachlässigung der leichten Hysterese,
extrapoliert werden.
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Bild 5.8: Flüssigkeitsreibung von Profil A (NBR 72 Shore A)
Die untersuchten O-Ringe mit einer größeren Schnurstärke (Profil B) wei-
sen eine deutlich ausgeprägte Mischreibung auf. In Bild 5.9 ist die Anfahrrei-
bung bei geringer Beschleunigung etwa doppelt so hoch als bei einer mittle-
ren Beschleunigung von 1 mm/s2. Die Flüssigkeitsreibung tritt im Vergleich
zu Profil A früher ein. Bei geringen Beschleunigungen ist zudem ein Reib-
kraftanstieg während des Anhaltens zu verzeichnen. Dieser resultiert aus der
Dynamik des Reibprozesses, bei dem das Schmierfett ausgepresst wird.
-60 -40 -20 0 20 40 60
Weg (mm)
-10
-7,5
-5
-2,5
0
2,5
5
7,5
10
R
ei
bk
ra
ft
(N
)
-10 -8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8 10
Geschwindigkeit (mm/s)
a = 1 mm/s²
a = 250 µm/s²
a = 40 µm/s²
a = 10 µm/s²
Profil B
NBR 70 ShA
Fett I
p = 0 bar
Bild 5.9: Mischreibung von Profil B (NBR 70 Shore A)
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Die Reibkraftmaxima beim Anfahren verschieben sich auch bei den O-
Ringen mit großer Schnurstärke bei dynamischeren Bewegungen zu höhe-
ren Geschwindigkeiten. Aus Bild 5.10 ist ein minimal degressiver Verlauf der
Flüssigkeitsreibung abzulesen.
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Bild 5.10: Flüssigkeitsreibung von Profil B (NBR 70 Shore A)
Die Kombielemente (Profil C, NBR 72 Shore A) zeigen vergleichbar mit den
O-Ringen Profil A ebenfalls ein zweites, dem eigentlichen Anfahrmaximum
in der Reibkraft vorgelagertes lokales Reibkraftmaximum, siehe Bild 5.11.
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Bild 5.11: Mischreibung von Profil C (NBR 72 Shore A)
64
5.3 Versuchsdurchführung und Messergebnisse
Bei höheren Beschleunigungen tritt ein linearer Reibkraftanstieg auf. Die
Anfahrreibung in Bild 5.12 ist beim stemmenden Ausfahren deutlicher ausge-
prägt als beim Einfahren.
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Bild 5.12: Flüssigkeitsreibung von Profil C (NBR 72 Shore A)
Wie in Bild 5.13 und Bild 5.14 dargestellt, weist die Reibcharakteristik von
Nutringen D die bereits diskutierten Phänomene auf, lediglich das Reibkraft-
niveau ist äußerst gering.
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Bild 5.13: Mischreibung von Profil D (NBR 70 Shore A)
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Bild 5.14: Flüssigkeitsreibung von Profil D (NBR 70 Shore A)
Das in der Literatur benannte Phänomen, das bei nicht symmetrischen
Dichtungsprofilen die Reibung beim Aus- und Einfahren unterschiedlich ist,
bestätigt sich in den durchgeführten Messungen nicht. Die richtungsabängi-
ge Reibcharakteristik im drucklosen Zustand unterscheidet sich etwas in der
Anfahrreibung, aber nicht im Flüssigkeitsreibgebiet.
5.3.2 Materialeinfluss und Vorspannung
Die Reibung bei Festkörperkontakt wird von den viskoelastischen Materialei-
genschaften des Dichtkörpers bestimmt, vgl. Kapitel 2.2. Bei Pneumatikdich-
tungen, deren Reibvorgang zu einem bedeutenden Anteil im Flüssigkeitsreib-
gebiet stattfindet, sind die Einflüsse der Materialeigenschaften auf die Pres-
sungsverläufe an der Gegenfläche allerdings entscheidender. Bei identischen
Abmessungen der Dichtung sowie gleicher Einbausituation resultiert aus ei-
nem steiferen Materialverhalten eine größere Anpressung. Diese als Last auf
den Tribokontakt wirkende Kraft erhöht die Reibung.
Eine Änderung der Anpressung kann nicht nur durch geänderte Werkstoffe
stattfinden, sondern auch durch kleine Durchmesseränderungen der metalli-
schen Gegenflächen erfolgen. KAZAMA und FUJIWARA untersuchten den Ein-
fluss von unterschiedlich tolerierten Bohrungsdurchmessern für Pneumatik-
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Kolbendichtungen. Die Ergebnisse zeigen, dass die Reibkraft bei größeren
Bohrungsdurchmessern aufgrund einer geringeren Verpressung sinkt [Kaz99].
In Bild 5.15 sind die Auswirkungen eines geänderten Dichtungsmaterials
sowie die Änderung der Vorspannung durch einen größeren Nutgrunddurch-
messer gezeigt.
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Bild 5.15: Reibkraftvergleich von Profil A bei unterschiedlicher Vorspannung
und Variation des Dichtungsmaterials
Die untersuchten O-Ring-Dichtungen besitzen jeweils Profil A aus NBR.
Die Messungen mit der Härte 72 Shore A mit der verwendeten Standardvor-
spannung von 10 % und einer reduzierten Vorspannung von 6, 5 % zeigen im
Reibkraftniveau nur geringe Unterschiede. Bei geringerer Vorspannung sinkt
die Flüssigkeitsreibkraft und das Anfahrmaximum tritt weniger stark aus-
gebildet auf. Bei Verwendung eines NBR mit der Härte 80 Shore A erhöht
sich die Reibkraft erwartungsgemäß. Der Reibkraftanstieg im Flüssigkeitsrei-
bungsgebiet weist eine nahezu unveränderte Steigung, aber auch einen fast
doppelten Betrag auf. Das Anfahrmaximum, welches durch die Vorspannung
beeinflusst wird vgl. Bild 2.8, erhöht sich bei einem steiferen Material des
Dichtkörpers.
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5.3.3 Druckeinfluss
Typische Pneumatikdichtungen, zu denen auch O-Ringe zählen, weisen einen
flachen parabolischen Pressungsverlauf auf. Der Pressungsverlauf ändert sich
bei Druckbeaufschlagung in der Kontaktbreite sowie im Pressungsmaximum,
die parabolische Form hingegen bleibt bestehen. Aufgrund einer größeren
Kontaktfläche als auch einer höheren Kontaktkraft steigt die Dichtungsrei-
bung bei ansteigendem Druck. BELFORTE et al. zeigen in umfangreichen Mess-
reihen, dass der Druckeinfluss auf die stationäre Reibkraft in guter Nähe-
rung als linear angenommen werden kann [Bel89]. Nach ARAKI et al. weisen
O-Ringe eine wenig drucksensitive Reibkraft auf [Ara82]. Die Ursache kann
im Fehlen einer ausgeprägten Dichtlippe, welche zu einer Selbstverstärkung
der Kontaktpressung bei Druckbeaufschlagung beiträgt, gesehen werden. Von
BELFORTE et al. wird in [Bel06] gezeigt, dass der Druck nicht nur den Betrag
der Reibkraft erhöht, sondern auch einen Einfluss auf die Reibcharakteristik
besitzt. Mit steigendem Druck verschiebt sich der Ausklinkpunkt der Stri-
beckkurve hin zu einer höheren Geschwindigkeit.
Die untersuchten O-Ringe mit Profil A weisen einen deutlichen Anstieg der
Startreibung bei (Relativ-)Druckerhöhung auf, siehe Bild 5.16. Der Einfluss
des Drucks ist bei ausfahrender und einfahrender Bewegung unterschied-
lich, wobei der Reibkraftanstieg bei letzterer deutlicher ausfällt. Während die
Reibkraft sowohl beim Ausfahren als auch beim Einfahren im drucklosen Zu-
stand bei Geschwindigkeitserhöhung geringer als bei Geschwindigkeitsver-
ringerung ist, kehrt sich dies bei Druckbeaufschlagung um.
Bei einer höheren Beschleunigung zeigt der druckbeaufschlagte O-Ring im
oberen Geschwindigkeitsbereich einen stärkeren Anstieg der Flüssigkeitsrei-
bung, siehe Bild 5.17, was auf eine größere hydrodynamisch wirksame Fläche
und geringere Spalthöhen zurückgeführt werden kann. Die Anfahrreibung
bei geringen Geschwindigkeiten ändert sich zwischen den Druckstufen 3 bar
und 6 bar im Gegensatz dazu nur wenig.
68
5.3 Versuchsdurchführung und Messergebnisse
-60 -40 -20 0 20 40 60
Weg (mm)
-12
-9
-6
-3
0
3
6
9
12
R
ei
bk
ra
ft
(N
)
-10 -8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8 10
Geschwindigkeit (mm/s)
p = 6 bar
p = 3 bar
p = 0 bar
Profil A
NBR 72 ShA
Fett I
a = 1 mm/s²
Bild 5.16: Druckabhängige Reibkraft von Profil A (NBR 72 Shore A)
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Bild 5.17: Druckabhängige Reibkraft von Profil A (NBR 72 Shore A)
Während sich der Ausklinkpunkt bei einem O-Ring mit geringer Schnur-
stärke druckinduziert deutlich verschiebt, bleibt dieser beim untersuchten O-
Ring mit Profil B nahezu druckunabhängig. Die Anfahrreibung steigt auch
hier mit dem Druck deutlich an. Wie in Bild 5.18 dargestellt kann eine Linea-
rität zwischen dem Druck und der Reibkraft im Flüssigkeitsreibungsgebiet
angenommen werden.
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Bild 5.18: Druckabhängige Reibkraft von Profil B (NBR 70 Shore A)
Bei den Dichtungen aus NBR 70 Shore A mit einer Schnurstärke von 5 mm
tritt unabhängig vom eingesetzten Schmierfett und unabhängig vom Innen-
durchmesser eine Besonderheit auf, siehe Bild 5.19. Bei Druckbeaufschlagung
steigt das Maximum in der Anfahrreibung als auch der Anhaltereibung über
der Anzahl der direkt aufeinander folgenden Doppelhübe, obwohl die Dich-
tung bereits einen Einlaufprozess durchlaufen hat. Von einer Reibkraftcha-
rakteristik ohne ausgeprägte Maxima im ersten Doppelhub (DH) bilden sich
bei zunehmender Hubanzahl Maxima aus. Die Maxima nähern sich Grenz-
werten an. Dieses Verhalten ist reversibel. Nach einem zwischenzeitlichen
Stillstand beginnt der Vorgang etwa bei mittlerer Höhe der Reibkraftmaxi-
ma, bei einer einmaligen Vergrößerung des Hubs hingegen verschwinden
die Maxima zunächst fast vollständig. Während der Vergrößerung des Hubs
fährt die Dichtung über einen an den Umkehrpunkten gebildeten Fettkragen
und verteilt somit Schmiermittel über die gesamte Laufbahn. Dies lässt den
Schluss zu, dass schnurstärkebedingt und evtl. materialabhängig ein ungüns-
tiges Abstreifverhalten des Fetts vorliegt und sich der Fettfilm zeitabhängig
regeneriert bzw. durch kohäsive Vorgänge neu aufgebracht werden kann. Im
Vergleich zu den anderen untersuchten Dichtprofilen besitzt der O-Ring mit
großer Schnurstärke eine große axiale Dichtlänge.
70
5.3 Versuchsdurchführung und Messergebnisse
-60 -40 -20 0 20 40 60
Weg (mm)
-16
-12
-8
-4
0
4
8
12
16
R
ei
bk
ra
ft
(N
)
-10 -8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8 10
Geschwindigkeit (mm/s)
a = 10 µm/s²
Profil B
NBR 70 ShA
Fett I
p = 6 bar
DH 1
DH 20
Bild 5.19: Reibkraftanstieg über den Hüben von Profil B (NBR 70 Shore A)
Die druckabhängigen Reibkraftanstiege des untersuchten Kombielements
aus NBR 72 Shore A (Profil C) sowie des Nutrings mit Profil D sind in Bild 5.20
bzw. Bild 5.21 dargestellt.
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Bild 5.20: Druckabhängige Reibkraft von Profil C (NBR 72 Shore A)
Speziell der Nutring zeigt einen deutlichen Reibkraftanstieg bei Druckbe-
aufschlagung aufgrund der ausgeprägten Dichtlippe. Auch bei Druckbeauf-
schlagung ist die Reibung bei einer Dichtung mit Dichtlippe in beiden Ver-
fahrrichtungen symmetrisch, da die Kontaktpressung auch weiterhin einen
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parabolischen Verlauf aufweist. Im unteren Umkehrpunkt bei −50 mm findet
im Anhaltevorgang ein Reibkraftanstieg statt, der sich beim Anfahren wie-
der langsam abbaut. Bei steigendem Druck ist dieser Effekt ausgeprägter, was
aus einer schubspannungsinduzierten Verspannung der Dichtung resultieren
kann.
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Bild 5.21: Druckabhängige Reibkraft von Profil D (NBR 70 Shore A)
5.3.4 Schmierungszustand
Das Zwischenmedium besitzt einen entscheidenden Einfluss auf das Reibver-
halten von Pneumatikdichtungen. Zum Verständnis wird zuerst die trockene
Reibung diskutiert. Die trockene Reibung von Dichtungen bei stationärer Be-
wegung wurde in der Literatur von einigen Autoren beleuchtet und mit ei-
ner initialen Fettschmierung verglichen. Während nach CHEN und LEUFGEN
die trockene Reibkraft ähnlich einer Stribeckkurve verläuft [Che87], steigt die
Reibkraft nach MUTH zunächst mit der Geschwindigkeit an und fällt anschlie-
ßend wieder ab [Mut97]. Der Betrag der Reibkraft im trockenen Zustand im
Vergleich zum geschmierten Zustand ist laut Messungen von HERMANN et
al., abhängig vom Dichtungsmaterial, um den Faktor drei bis sechs größer
[Her10]. Nach CHANG et al. unterscheiden sich die Reibkräfte um einen Fak-
tor zwischen fünf und zehn [Cha12].
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Die nachfolgend dargestellte Untersuchung der trockenen Reibung erfor-
dert eine schmierstofffreie Teststange. Dies ist über einen definierten Rei-
nigungsprozess sichergestellt. Die Teststange wurde zuerst mit Isopropanol
vorgereinigt und das angelöste Fett abgestriffen. Anschließend erfolgten eine
Spülung der Stange mit Aceton und eine Trocknung an der Luft. Da die Dich-
tungen nur eingeschränkt verträglich mit Lösungsmitteln sind, wurde diese
nicht explizit gereinigt, aber eine Kontamination mit Fett durch eine sorgfäl-
tige Handhabung vermieden. Aufgrund des hohen Verschleißes beschränk-
te sich der Einlaufvorgang auf einen Doppelhub. Die Versuche wurden nur
drucklos gefahren, um nicht über das Druckluftnetz geringe Mengen Öl ein-
zubringen, welches die Reibflächen benetzen könnte.
Die trockene instationäre Reibung des O-Rings mit Profil A zeigt eine Sym-
metrie beim Ein- und Ausfahren, siehe Bild 5.22. Das Reibkraftniveau steigt
im Vergleich zu geschmierten Versuchen mit dem Fett I, vgl. Bild 5.7, bis
über das zehnfache an. Gleichzeitig ist die Hysterese im Umkehrpunkt der
Bewegung deutlicher ausgeprägt, was aus dem höheren Reibkraftniveau und
den dadurch bedingt größeren elastischen Deformationen resultiert. Im Ge-
gensatz zu den geschmierten Versuchen steigt die Reibkraft im betrachteten
Geschwindigkeitsbereich bei höheren Beschleunigungen. Beim Anhalten tritt
nicht nur eine höhere Reibkraft als beim Anfahren auf, sondern auch ein Reib-
kraftmaximum kurz vor der Bewegungsumkehr.
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Bild 5.22: Trockene Reibkraft des Profils A (NBR 72 Shore A)
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Die Symmetrie der Reibkraft beim Ein- und Ausfahren liegt beim Kombi-
element nur bei geringen Beschleunigungen ansatzweise vor. Bei höheren Be-
schleunigungen, in Bild 5.23 dargestellt, tritt eine deutlich höhere Reibkraft
bei ziehender Belastung der Dichtkante auf. Während des Anfahrens ist hier
bei allen Beschleunigungen ein Reibkraftanstieg über der Geschwindigkeit zu
sehen. Das stemmende Reibkraftniveau ist nahezu beschleunigungsunabhän-
gig, lediglich ein Maximum bei Geschwindigkeitserhöhung bildet sich aus.
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Bild 5.23: Trockene Reibkraft des Profils C (NBR 72 Shore A)
Der Nutring mit dem Profil D zeigt ebenfalls eine ausgeprägte bewegungs-
richtungsabhängige Asymmetrie, allerdings ist die Reibkraft im Gegensatz
zum Kombielement stemmend größer. Beim Ausfahren erhöht sich die Reib-
kraft im Vergleich zum mit Fett I geschmierten Kontakt um etwa den Fak-
tor 20 und beim Einfahren um den Faktor fünf, siehe Bild 5.24. Ähnlich zur
trockenen Reibung des O-Rings zeigt sich bei höheren Geschwindigkeiten ein
in etwa konstantes Reibkraftniveau.
PAPATHEODOROU veröffentlichte in [Pap06] das stationäre Reibverhalten
bei Schmierung von Pneumatik-Stangendichtungen mit 16 teilweise sich deut-
lich unterscheidenden Fetten. BARILLAS und KINSCH betrachteten den Ein-
fluss zweier verschiedener Fette auf die Losbrechkraft [Bar99]. Ein eindeuti-
ger Trend, welchen Einfluss das Grundöl, der Verdicker, sowie die Additive
auf die Reibung besitzen ist aus diesen Untersuchungen nur schwer abzulei-
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ten. MUTH untersuchte hierzu systematisch die Fettzusammensetzung und
deren Auswirkung auf die Reibkraft von Stangendichtungen. Die Schlussfol-
gerungen sind, dass ein hochviskoses Grundöl ein kleines Mischreibungsge-
biet sowie einen steilen Anstieg der Flüssigkeitsreibung bei hohen Geschwin-
digkeiten induziert. Der tragfähige Schmierfilm reduziert zugleich die Stick-
Slip-Neigung. Ein Fett mit hoher Konsistenz zeigt bei geringen Geschwindig-
keiten ein stabiles Reibverhalten, weist aber bei höheren Geschwindigkeiten
aufgrund der größeren Walkarbeit eine höhere Reibung auf [Mut97].
-60 -40 -20 0 20 40 60
Weg (mm)
-32
-24
-16
-8
0
8
16
24
32
R
ei
bk
ra
ft
(N
)
-10 -8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8 10
Geschwindigkeit (mm/s)
a = 1 mm/s²
a = 250 µm/s²
a = 40 µm/s²
a = 10 µm/s²
Profil D
NBR 70 ShA
trocken
p = 0 bar
Bild 5.24: Trockene Reibkraft des Profils D (NBR 70 Shore A)
Bei den durchgeführten Messungen mit einem O-Ring mit Profil A aus NBR
72 Shore A zeigen die Reibkräfte bei Verwendung der beiden Fette mit der
Konsistenzklasse NLGI 2 ein vergleichbares Verhalten. Der Unterschied zwi-
schen Fett I mit einer doppelt so hohen Grundölviskosität wie Fett II besteht
lediglich darin, dass während der Anfahrphase beim Einfahren eine geringere
Reibung vorliegt, siehe Bild 5.25. Im Gegensatz hierzu resultiert die Verwen-
dung des Fettes III mit niederviskosem Grundöl und NLGI 0 in einer um den
Faktor drei höheren Reibkraft. Im stemmenden Betrieb treten verstärkt Rei-
bungsinstabilitäten aufgrund von Stick-Slip auf. Dies kann aus dem unruhi-
gen Reibkraftverlauf in diesem Betriebszustand geschlossen werden.
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Bild 5.25: Fetteinfluss bei geringer Beschleunigung (Profil A, NBR 72 Shore A)
Im höheren Geschwindigkeitsbereich und bei höheren Beschleunigungen
bestätigt sich die höhere Reibung von Fett III, wie in Bild 5.26 dargestellt. Bei
hohen Geschwindigkeiten nähern sich die Reibkräfte allerdings an.
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Bild 5.26: Fetteinfluss bei hoher Beschleunigung (Profil A, NBR 72 Shore A)
Das Kombielement C zeigt im geringen Geschwindigkeitsbereich und bei
kleinen Beschleunigungen ein ähnliches Verhalten. Fett I führt zu einer mini-
mal geringeren Reibung als Fett II und die Reibkraft von Fett III ist deutlich
höher, siehe Bild 5.27.
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Bild 5.27: Fetteinfluss bei geringer Beschleunigung (Profil C, NBR 72 Shore A)
Bei höheren Beschleunigungen hat das Fett im Gegensatz zu Versuchen bei
geringen Beschleunigungen eine unterschiedliche Auswirkung auf die Rei-
bung des Kombielements C. Wie in Bild 5.28 gezeigt, weisen die Versuche mit
Fett I die höchste Reibkraft auf.
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Bild 5.28: Fetteinfluss bei hoher Beschleunigung (Profil C, NBR 72 Shore A)
Fett III zeigt eine vom Betrag etwa gleich hohe Anfahrreibung. Die Reibkraft
steigt aber nicht bei Geschwindigkeitserhöhung, sondern fällt. Im Gegensatz
dazu besitzt das Fett II eine sehr geringe Anfahrreibung. Die Untersuchungen
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verdeutlichen, dass ein optimales Fett für Pneumatikdichtungen nicht nur an-
hand der tribologischen Systemkomponenten und deren Eigenschaften aus-
gewählt werden darf, sondern auch die Betriebsbedingungen umfassend be-
rücksichtigt werden müssen.
5.3.5 Durchmessereinfluss
Die Kontaktfläche der Dichtstelle, welche sich aus der axialen Kontaktlänge
und dem Umfang ergibt, ist maßgebend für die Reibung von Dichtungen.
BELFORTE et al. untersuchten die Reibkraft von Pneumatikzylindern mit un-
terschiedlichen Durchmessern der Zylinderbohrung basierend auf der Norm-
reihe nach DIN ISO 15552. Die Reibkraft steigt mit größerem Durchmesser
tendenziell an. Da die für diese Untersuchung eingesetzten Standardzylinder
zwischen den Baugrößen nicht in allen geometrischen Abmessungen linear
skaliert sind, verhält sich die Reibkraft nicht monoton [Bel89]. Über den Ein-
fluss der Rauheit, welche fertigungsbedingt in der Regel bei unterschiedlichen
Bohrungsdurchmessern nicht identisch ist, wird keine Aussage getroffen.
Mit den O-Ringen der Schnurstärke 5 mm (Profil B, E und G) wurden Ver-
suche bei unterschiedlichen Stangendurchmessern durchgeführt. Die O-Ringe
sind aus dem gleichem NBR-Werkstoff mit einer Härte von 70 Shore A. An-
hand einer nichtlinearen Finiten-Elemente-Analyse wurden die Nutgrund-
durchmesser für die drei Größen so angepasst, dass die Kontaktpressungs-
verläufe nahezu identisch sind. In der Kontaktlänge ergibt sich ein Unter-
schied von unter 3 % und in der spezifischen Kontaktkraft von unter 5 %. So-
mit ist die axiale Kontaktlänge, die über dem Umfang normierte Kontaktkraft
zwischen Dichtung und Stange sowie der für den dynamischen Dichtmecha-
nismus wichtige Pressungsgradient vergleichbar. Die Gegenüberstellung in
Bild 5.29 verdeutlicht, dass die Reibkraft prinzipiell über die Größe des Um-
fangs skalierbar ist. Bei den Stangendurchmessern 40 mm und 63 mm sind die
spezifischen Reibkräfte speziell bei höheren Geschwindigkeiten während des
Ausfahrens nahezu identisch, die Messungen bei 20 mm hingegen weichen
deutlicher ab. Diese Erkenntnis korreliert mit den Stangentopographien, vgl.
Bild 5.6. Die beiden Stangen mit größerem Durchmesser sind deutlich glatter
als die Stange mit kleinstem Durchmesser. Die Anfahrreibung bei geringen
Geschwindigkeiten hingegen unterscheidet sich auch bei den großen Durch-
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messern. Der Einfluss der Rauheit auf die Festkörperreibung ist größer als
auf die Flüssigkeitsreibung, wodurch kleinste Abweichungen zu unterschied-
lichen Reibverhalten führen.
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Bild 5.29: Spezifische Reibkräfte von O-Ringen (Profil B, E und G) bei unter-
schiedlichen Stangendurchmessern
Die gleiche Betrachtung wurde auch für die Nutringe Profil D, F und H
durchgeführt, siehe Bild 5.30.
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Bild 5.30: Spezifische Reibkräfte von Nutringen (Profil D, F und H) bei unter-
schiedlichen Stangendurchmessern
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Im Unterschied zu den O-Ringen wurden die Einbauräume nicht explizit
auf identische Kontaktpressungen ausgelegt, sondern die Empfehlungen des
Dichtungsherstellers übernommen und möglichst nahe an die Nominalwer-
te gefertigt. Die Dichtungen unterscheiden sich zudem auch in ihren Quer-
schnitten, die mit dem Innendurchmesser skaliert sind. Dies führt dazu, dass
die Reibkräfte für diese Dichtsysteme nur sehr eingeschränkt skalierbar sind.
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Bei der Entwicklung von Dichtsystemen ist es erforderlich, Änderungen im
tribologischen System durchzuführen und deren Auswirkungen auf die Ver-
lustgrößen zu untersuchen. Die in den vorangegangenen Kapiteln angewand-
te experimentelle Vorgehensweise zur Bestimmung der Reibung ist sehr gut
geeignet, ein konkretes Dichtsystem im Detail abzubilden. Der Nachteil ist
allerdings, dass die Ergebnisgewinnung meist sehr zeitaufwändig und so-
mit kostenintensiv ist. Zudem sind definierte Änderungen im Experiment
schwierig realisierbar. Meist kann eine Änderung, wie beispielsweise eine
Optimierung der Dichtungsgeometrie oder eine Anpassung der Topographie
der Gegenfläche, nur innerhalb eines Toleranzbandes geschehen. Aufgrund
von daraus resultierenden Streuungen erfordert dies eine statistische Betrach-
tung mit einem sich multiplizierenden Mess- und Auswerteaufwand. Aus
diesem Grund geht der Trend zur ergänzenden Betrachtung mit mathemati-
schen Modellen. Die detaillierte, bis ins kleinste Detail hinreichende Abbil-
dung erfordert einen sehr hohen Aufwand in der Modellerstellung sowie in
der Berechnungszeit. In der Regel sind aber auch vereinfachte Modelle gültig,
so dass umfangreiche Parameterstudien automatisiert durchgeführt werden
können. Ein weiterer Vorteil ist die Erfassung von messtechnisch schwierig
zu ermittelnden Größen. Zu diesen Größen zählt der sich instationär ausbil-
dende Dichtspalt zwischen Dichtkörper und Gegenfläche. Die Kenntnis des
Spalts ist für ein tiefgehendes Systemverständnis erforderlich.
Mathematische Modelle, die in der Lage sind das Verhalten einer Elastomer-
dichtung zu beschreiben, werden nachfolgend in ihren Grundzügen vorge-
stellt, deren Anwendung erläutert und Ergebnisse diskutiert. Dies betrifft die
Abbildung des elastomeren Dichtkörpers, die Berechnung des für die Verlust-
größen entscheidenden Dichtspalts, sowie die Ermittlung der aus der Spalt-
höhe abgeleiteten Reibkraft. Aufgrund der Komplexität sind die Modelle nur
als ein, in den meisten Aspekten, quasi-stationäres Grundgerüst aufzufassen.
Zur vollständigen und physikalisch korrekten Abbildung der Dichtung bei
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instationärem Betrieb sind noch einige Jahre wenn nicht Jahrzehnte intensiver
Forschung notwendig.
6.1 Modellierung des Materialverhaltens
Die Bestimmung des Deformationsverhaltens des Dichtungskontinuums er-
fordert, dass das in Kapitel 2.1 vorgestellte fundamentale Materialverhalten
in ein mathematisches Modell überführt wird. Je nach Zielsetzung bieten sich
unterschiedliche Abstrahierungsgrade in der Modellbildung an. Diese, so-
wie die exemplarische Anwendung für O-Ring-Dichtungen in der Finiten-
Elemente-Analyse, werden nachfolgend vorgestellt. Die Gültigkeit der Be-
trachtungen ist auf elastomere Werkstoffe begrenzt. Die bei thermoplastischen
Dichtmaterialen auftretenden bleibenden Deformationen nach einer Belas-
tung können hiermit ebenso wenig beschrieben werden wie die Spannungs-
erweichung während einer Konditionierung [Häu04].
6.1.1 Spannungs-Dehnungs-Verhalten
Während der Begriff der Härte und der Begriff der Elastizität bei Metallen
unterschiedliche Bedeutungen besitzen, sind diese für Elastomere synonym
verwendbar. Die Plastizität von Metallen wird mit der Härte beschrieben.
Elastomere zeigen stattdessen im idealisierten Fall nur ein (visko-)elastisches
Verhalten [Spo03]. Die Messung der Härte bei Elastomeren geschieht mittels
eines Eindringkörpers. Im Fall der Messung nach Shore A ist der Eindringkör-
per ein Kegelstumpf (DIN ISO 7619-1) und bei der Messung des International
Rubber Hardness Degree (IRHD) eine Stahlkugel (DIN ISO 7619-2). Die Tiefe
der elastischen Eindringung wird einer linearen Härteskala von 0 bis 100 zu-
gewiesen, wobei der höchste Wert einem Zustand bei dem keine Eindringung
stattfindet entspricht.
Abgeleitet aus der analytischen Beziehung zwischen Belastung und Verfor-
mung basierend auf einem linear elastischen und isotropen Halbraum nach
Boussinesq, kann eine Umrechnung der Härtewerte in elastische Module er-
folgen [Tob81]. Eine verbreitete Relation nach GENT zwischen der Härte H in
der Skala Shore A und dem E-Modul in MPa ist Gl. (6.1). Als Ersatzradius
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des Eindringkörpers wird der Mittelwert der Kegelstumpfdurchmesser mit
r = 0, 51 mm verwendet [Gen58, Tob81].
E ≈ 2
3
0, 7515H + 5, 5
(100− H)r (6.1)
In der Literatur sind weitere Ansätze vorhanden, welche durch Korrektur-
faktoren und ergänzende Betrachtungen die Korrelation zwischen Messung
und Versuch erhöhen sollen. In Bild 6.1 sind die von verschiedenen Auto-
ren vorgeschlagenen Zusammenhänge grafisch dargestellt. Der Gültigkeitsbe-
reich dieser Modelle ist eingeschränkt und nach SPONAGEL auf Härten zwi-
schen 30 Shore A und 80 Shore A begrenzt [Spo03]. Im oberen Härtebereich
sind typische Pneumatikdichtungen angesiedelt, Hydraulikdichtungen hin-
gegen weisen häufig eine deutlich höhere Härte auf.
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Bild 6.1: Zusammenhang zwischen der Härte Shore A und dem E-Modul nach
[Gen58, Bat82, Spo03, Kun06]
Der aus einer Härtemessung ermittelte E-Modul kann zur Berechnung der
Deformation einer Dichtung unter der vereinfachten Annahme eines linear-
elastischen Spannungs-Dehnungs-Verhaltens eingesetzt werden. Hierfür wird
zusätzlich ein Kompressionsmodul benötigt. Da Elastomere bei Gebrauchs-
temperatur meist nahezu inkompressibel sind, kann die Querkontraktions-
zahl in guter Näherung als ν ≈ 0, 5 angenommen werden. In der Dichtungs-
technik sind Dehnungen bzw. Stauchungen von bis zu 30 % üblich [Deb05].
83
6 Mathematische Beschreibung der Dichtung
Bei zunehmender Deformation nimmt der aus einem linearen Materialmodell
resultierende Berechnungsfehler allerdings zu und das Hooksche Modell ver-
liert seine Gültigkeit. Zur Berechnung von kleinen bis mittleren Dehnungen
wird üblicherweise auf die phänomenologische Theorie zur Gummielastizi-
tät nach Rivlin, auch Hyperelastizität genannt, zurückgegriffen [Riv51, Bec75,
Tre75, Hei13]. Hierzu werden die elastischen Eigenschaften anhand der Form-
änderungsenergiedichte beschrieben, welche für den ideal elastischen, quasi-
statischen sowie isothermen Zustand nur von der Dehnung abhängt.
W =
∫
σ de (6.2)
Soll ein mehrachsiger Spannungszustand betrachtet werden, wird die For-
mänderungsenergiedichte Gl. (6.3) unter Berücksichtigung der Invarianten
Ii des rechten Cauchy-Green Dehnungstensors und den Verstreckgraden λi,
welche als Quotient aus Ausgangslänge l0,i und deformierter Länge li defi-
niert sind, verwendet.
λi =
li
l0,i
= 1+ ei (6.3)
Dies erlaubt die Beschreibung der Längenänderung I1, die Oberflächenän-
derung I2 sowie die Volumenänderung I3 eines kubischen Elements.
I1 = λ21 + λ
2
2 + λ
2
3 (6.4)
I2 = λ21λ
2
2 + λ
2
1λ
2
3 + λ
2
2λ
2
3 (6.5)
I3 = J2el J
2
th = λ
2
1λ
2
2λ
2
3 (6.6)
Eine einfache Beschreibung der Formänderungsenergiedichte, das Neo-
Hooke-Modell, Gl. (6.7), ist unter Beachtung der ersten Invariante möglich.
Der Materialparameter C kann aus einfachen Last-Verschiebungs-Versuchen
im Druck- bzw. im Zugbereich bei kleinen Dehnraten bestimmt werden. In
einem Regressionsverfahren, z. B. die Methode der kleinsten Fehlerquadrate,
wird das Spannungs-Dehnungsverhalten der Modelle an Messdaten ange-
passt. Aufgrund der langsamen Belastung wird in Näherung der relaxierte
Zustand, symbolisiert durch die hochgestellte Unendlichkeit, ermittelt. Die
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Annahme der Inkompressibilität erlaubt die elastische Volumenänderung Jel
in guter Näherung zu Eins zu setzen. Die thermische Volumenänderung Jth
hingegen ist selten vernachlässigbar. Der Faktor d ist ein Materialparameter
und folgt aus dem Kompressionsmodul [Ans09].
W∞NH = C
∞ (I1 − 3) + 1d (Jel Jth − 1)
2 (6.7)
Jedem Deformationszustand ist ein Beanspruchungszustand und somit ein
elastischer Modul zugewiesen. Der Modul E bzw. G = E/2 (1− ν) ist eine
Funktion der Dehnung und kann nach Gl. (6.8) bestimmt werden. Die Span-
nung folgt der Ableitung der Formänderungsenergiedichte, Gl. (6.7), nach
dem Verstreckgrad [Jon98, Bor04].
E∞NH =
∂σ
∂λ
=
∂
∂λ
2C∞
(
λ− 1
λ2
)
(6.8)
Das nach MOONEY und RIVLIN benannte Modell, Gl. (6.9), berücksichtigt
zudem die zweite Invariante. Die Materialkonstanten C10 und C01 beschreiben
die quasi-stationären elastischen Eigenschaften.
W∞MR = C
∞
10 (I1 − 3) + C∞01 (I2 − 3) +
1
d
(Jel Jth − 1)2 (6.9)
Der deformationsabhängige Modul ergibt sich nach Gl. (6.10).
E∞MR =
∂σ
∂λ
=
∂
∂λ
2
(
C∞10 +
C∞01
λ
)(
λ− 1
λ2
)
(6.10)
Unter der Annahme einer linearen Temperaturdehnung α folgt die isotrope
thermische Volumenänderung, Gl. (6.11).
Jth = (1+ α∆T)
3 (6.11)
Das Spannungs-Dehnungsverhalten eines NBR-Werkstoffs mit der Härte
72 Shore A ist in Bild 6.2 dargestellt. Die Messungen basieren auf einem un-
iaxialen Zugversuch bei Raumtemperatur und vorkonditionierter Elastomer-
probe. Für die Kurvenanpassung wurde auf das Curve-Fitting-Tool des FEM-
Programms ANSYS zurückgegriffen. Bei geringen Deformationen zeigen bei-
de Modelle eine gute Übereinstimmung, wobei das zweiparametrige Mooney-
Rivlin-Modell aufgrund der höheren Anzahl an Freiheitsgraden den Mess-
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werten etwas besser folgt. Bei beiden Modellen zeigt sich zudem die Ein-
schränkung des Gültigkeitsbereichs auf mittlere Deformationen, da der ty-
pische Wiederanstieg der Spannung bei hohen Dehnungen nicht abgebildet
werden kann. Im Vergleich zu den hyperelastischen Modellen ist der linear-
elastische Ansatz nach GENT basierend auf einer Indentationshärtemessung,
siehe Gl. (6.1), dargestellt. Dieser unterschätzt die auftretenden Spannungen.
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Bild 6.2: Vergleich des Spannungs-Dehnungs-Verhaltens zwischen Messung
und verschiedenen Materialmodellen für einen NBR 72 Shore A
Der Spannungsverlauf bei uniaxialer Dehnung für einen NBR mit der Här-
te Shore A 80 ist in Bild 6.3 skizziert. Die Verknüpfung zwischen Härte und
elastischem Modul nach Gent weicht auch hier von den Messdaten ab. Die
Abweichungen bei den hyperelastischen Modellen zur Messung basieren auf
der Kurvenanpassung über den gesamten Messbereich. DEBLER schlägt alter-
nativ vor, die Ausgleichsrechnung auf die in der Anwendung vorkommenden
Verstreckungen zu beschränken [Deb05].
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Bild 6.3: Vergleich des Spannungs-Dehnungs-Verhaltens zwischen Messung
und verschiedenen Materialmodellen für einen NBR 80 Shore A
6.1.2 Thermo-Viskoelastizität
Die Beschreibung des Spannungszustands anhand der Hyperelastizität liefert
nur einen Teilaspekt des Materialverhaltens. Bei Temperaturänderung und
speziell bei Temperaturen im Bereich der Glasübergangstemperatur, bei der
ein Übergang von der Entropieelastizität in die Energieelastizität und somit
ein grundsätzlich anderes Materialverhalten eintritt, muss die Thermo-Vis-
koelastizität berücksichtigt werden. Der Spannungszustand hängt nicht nur
vom gegenwärtigen Deformationszustand ab, sondern auch von dessen His-
torie sowie der aktuellen Temperatur.
Das viskoelastische Materialverhalten kann wie in Kapitel 2.1 erläutert aus
Messdaten einer Dynamisch-Mechanischen-Analyse (DMA) gewonnen und
anhand einer Relaxationskurve entweder im Zeit- oder im Frequenzbereich
beschrieben werden. Die Relaxationskurve in Form einer Masterkurve wird
anhand einer Verschiebefunktion generiert. Eine übliche Verschiebefunktion
logaT ist die nach WILLIAMS, LANDEL und FERRY (WLF) [Wil55]. Die Para-
meter C1 und C2 in Gl. (6.12) sind abhängig vom Material, ebenso wie die
Glasübergangstemperatur Tg, in die die Masterkurve häufig verschoben wird.
logat = −
C1
(
T − Tg
)
C2 + T − Tg (6.12)
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Bei Unterschreiten der Glasübergangstemperatur liefert die WLF-Funktion
zunehmend ungenügende Ergebnisse. Eine abschnittsweise Verschiebefunk-
tion ermöglicht, dass das Temperaturverhalten dennoch in einem weiten Be-
reich beschrieben werden kann [Her03, Str05]. Außerhalb des Glasübergangs-
bereichs liefern energieelastische Ansätze gute Korrelationen zwischen Mo-
dell und Messung. Die in Gl. (6.13) dargestellten Arrhenius-Funktion für tiefe
Temperaturen ist eine beispielhafte Möglichkeit. Die Größen TUc und AUE sind
zusätzliche Shiftparameter und R die Gaskonstante. M = log (e) ist ein nu-
merischer Wert.
logat = −
C1
(
TUc − Tg
)
C2 + TUc − Tg
− MA
U
E
RTUc
(
T − Tg
)
+
(
Tg − TUc
)
Tg +
(
T − Tg
) (6.13)
Das Standardmodell zur mathematischen Nachbildung der werkstoffab-
hängigen Masterkurve basiert auf einer Parallelschaltung von Feder-Dämp-
fer-Elementen [Fer80, Bri08, Has11]. Üblich ist das verallgemeinerte Maxwell-
Modell, das um eine parallel geschaltete Feder ergänzt auch Wiechert-Modell
genannt wird. Den einzelnen Feder-Dämpfer-Elementen sind Steifigkeiten
und ein Relaxationsverhalten zugeordnet. Mit einem einzelnen Feder-Dämp-
fer-Modell ist die Abbildung des Übergangs vom energieelastischen Zustand
mit dem Glasmodul E0 in den entropieelastischen Gebrauchsbereich prinzipi-
ell möglich, aber die Form der Relaxationskurve kann damit nur ungenügend
abgebildet werden. Die Erhöhung der Feder-Dämpfer-Anzahl ermöglicht ei-
ne bessere Nachbildung der experimentellen Masterkurve. In Bild 6.4 ist eine
Relaxationskurve sowie der Beitrag der Einzelsteifigkeiten und Dämpfungen
schematisch für den Fall mit drei Feder-Dämpfer-Paaren dargestellt.
Die Relaxationsstärken ei, welche wie in Gl. (6.14) definiert sind und die
Relaxationszeiten τi müssen so gewählt werden, dass eine möglichst geringe
Abweichung zu den Messdaten besteht, siehe z. B. [Ach99]. Die Qualität der
Abbildung bestimmt sich auch über die Anzahl der paarweisen Relaxations-
stärken und -zeiten. Üblicherweise werden deutlich mehr als zehn Parame-
terpaare verwendet, welche in ihrer Gesamtheit als Prony-Reihe bezeichnet
werden.
ei =
Ei−1 − Ei
E0
(6.14)
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Bild 6.4: Definition einer dreiparametrigen Pronyreihe [Her03]
Unter Beachtung der Prony-Reihe ergibt sich eine zeit- und temperaturab-
hängige Formänderungsenergiedichte Gl. (6.15) [Hei10b]. Die hochgestellte
Null symbolisiert den Glaszustand.
W = W0
[
1−
n
∑
i=1
ei
(
1− exp
(
− t
τi at
))]
(6.15)
Analog hierzu ist die Materialfunktion in (6.16) beschrieben [Str05].
E′ = E0
[
1−
n
∑
i=1
ei
(
1− exp
(
− t
τi at
))]
(6.16)
Die im Modell abgebildete Relaxation des Speichermoduls E′ eines NBR
80 Shore A ist in Bild 6.5 bei verschiedenen Temperaturen dargestellt. Die
Relaxation folgt den messtechnischen Erkenntnissen, wonach der Übergang
vom energieelastischen Glaszustand in den entropieelastischen Zustand bei
höheren Temperaturen beschleunigt und bei tiefen Temperaturen aufgrund
des zunehmenden Einfrierens der Molekülketten verzögert geschieht. Für den
NBR 80 Shore A ist die Relaxation für die Glasübergangstemperatur Tg sowie
Raumtemperatur und eine Temperatur unterhalb des Glasübergangs darge-
stellt. Im Vergleich dazu ist die Relaxation eines weniger steifen Werkstoffs
NBR 72 Shore A abgebildet. Der Glasübergang ist bei beiden betrachteten
Werkstoffen mit ca. −20 ◦C nahezu identisch.
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Bild 6.5: Relaxation des Speichermoduls eines NBR 72 Shore A und eines NBR
80 Shore A im Modell
6.1.3 Anwendung in der Finiten-Elemente-Analyse
Die Berechnung der Spannungs- und Dehnungszustände von Dichtungen an-
hand der Finiten-Elemente-Methode (FEM) ist in der Dichtungsentwicklung
und -auslegung sowohl bei Herstellern als auch Anwendern weit verbreitet.
Kommerzielle Programme stehen zur Verfügung. In den gängigen Program-
men sind eine Vielzahl verschiedener hyperelastischer Materialmodelle, so-
wie die Möglichkeit zur thermo-viskoelastischen Simulation implementiert.
Validierungen der FE-Berechnungsergebnisse von Elastomerdichtungen an-
hand von Eingießversuchen und Messungen sind in der Literatur verfügbar
und zeigen eine gute Übereinstimmung zwischen Experiment und Simulati-
on, z. B. [Jon98]. Die Qualität der Ergebnisse hängt aber maßgebend von der
Parametrierung ab. Eine Schwierigkeit besteht darin, dass die experimentel-
len Kennwerte streng genommen nur für den Beanspruchungszustand gültig
sind, in dem sie bestimmt wurden [Tre75]. Während die Kennwerte für die
FE-Simulation von Dichtungen meist in einem einfachen Beanspruchungszu-
stand ermittelt wurden, liegt in der Realität ein komplexer mehrachsiger Zu-
stand vor.
Nachfolgend werden Fallbeispiele diskutiert, welche die Bedeutung der
Netzerstellung und der viskoelastischen Materialmodellierung sowie die Aus-
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wirkung von reibungsinduzierten Schubspannungen auf den Dichtkörper
verdeutlichen. Die Betrachtungen sind an elastomeren O-Ring-Dichtungen,
welche im zweidimensionalen Zustand unter Zuhilfenahme einer rotations-
symmetrischen Randbedingung modelliert sind, durchgeführt.
Sollen die Ergebnisse aus der FEM z. B. in der im nächsten Unterkapitel
erläuterten Spalthöhenberechnung weiter verarbeitet werden, muss ein be-
sonderes Augenmerk auf die Vernetzung der Modelle gelegt werden. Die
Elementgröße bzw. der dadurch definierte Knotenabstand definiert die Orte
des Dichtkörpers an denen Informationen über den Deformations- und Span-
nungszustand ausgelesen werden können. In den Konvergenzdiagrammen
in Bild 6.6 ist für einen O-Ring 65x5 der Einfluss des Knotenabstands an der
Kontaktfläche dargestellt. Sowohl die Kontaktbreite zwischen Dichtung und
Stange als auch die Kontaktkraft konvergiert gegen einen Grenzwert. Der Gra-
dient der Kontaktpressung hingegen strebt mit einer feineren Vernetzung ge-
gen unendlich. Der Kontaktdruckgradient beeinflusst den Dichtmechanismus
entscheidend, so dass immer eine Abwägung zwischen Berechnungsgenauig-
keit und Rechenzeit erforderlich ist.
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Bild 6.6: Abhängigkeit der (a) Kontaktbreite, (b) Kontaktkraft und (c) des ma-
ximalen (positiven) Kontaktdruckgradienten von der Vernetzung für
einen O-Ring 65x5 mit 70 Shore A
Die Bedeutung des viskoelastischen Materialverhaltens wächst bei dyna-
mischen Beanspruchungen des Dichtkörpers. Dies kann eine Druckpulsation,
eine Schubspannung aber auch eine Temperaturänderung sein. Der simulier-
te Abkühlvorgang mit einer konstanten Abkühlrate von T˙ = 1 K/min und
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bei einem Ausdehnungskoeffizienten von α = 180 · 10−6 eines O-Rings 20x2
aus NBR 72 Shore A ist in Bild 6.7 skizziert. Mit Simulationsbeginn wird die
Dichtung in der Nut verpresst und anschließend eine definierte Zeitspanne re-
laxiert. Mit der Zeit sinken die Spannungen im Dichtkörper und die Kontakt-
kraft nimmt ab. Der Grenzwert ist der durch das hyperelastische Modell be-
schriebene Zustand. Der anschließende viskoelastische Abkühlvorgang von
Raumtemperatur bis auf −50 ◦C führt im Gegensatz zu einem hyperelasti-
schen Modell zu einem Kontaktverlust zwischen Dichtung und Nutgrund bei
tiefen Temperaturen. Die viskoelastische Simulation sagt einen linearen Kon-
taktkraftabfall bis etwa zur Glasübergangstemperatur vorher, unterhalb tritt
ein beschleunigter Schrumpfungsprozess auf. Die Ursache liegt daran, dass
die Schrumpfung des Dichtkörpers unterhalb der Glasübergangstemperatur
nicht mehr in einem thermodynamischen Gleichgewicht abläuft [Hei10b].
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Bild 6.7: Kontaktkräfte zwischen einem O-Ring 20x2 NBR 72 Shore A und der
Stange bzw. dem Nutgrund mit einem hyperelastischen (gestrichelte
Linie) und einem viskoelastischen Modell (durchgezogene Linie)
Im drucklosen Zustand zeigen sich bei O-Ring-Dichtungen parabolische
Kontaktpressungsverläufe. Bei Druckbeaufschlagung der Dichtung und rei-
bungsbehaftetem Kontakt verschiebt und verformt sich das symmetrische
Kontaktpressungsprofil, vgl. Bild 6.9. Bei einer Relativbewegung wirkt eine
zusätzliche tangentiale Schubspannung an der Oberfläche der Dichtung. Die-
se führt zu einer unsymmetrischen Deformation des Kontinuums und, bei
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Überschreiten einer Grenzschubspannung, zu einem Gleiten auf der Gegen-
fläche. Dieser vereinfacht modellierte schubspannungsabhängige Deformati-
onsvorgang ist in Bild 6.8 für einen O-Ring 52,63x6 skizziert. Der O-Ring ist
mittig in die Nut mit der Breite b = 6, 3 mm eingebaut und vorgespannt.
Die Berechnung der Grenzschubspannung τg erfolgt proportional zur Kon-
taktpressung pFEM mit einem Coulombschen Reibungsmodell Gl. (6.17). Der
Reibungskoeffizient µ ist dem O-Ring zugewiesen und das in der Realität auf-
tretende partielle Gleiten, vgl. Kapitel 2.3.2, vernachlässigt.
τg = µpFEM (6.17)
Die Position des Knotens der Dichtung, der im Ausgangszustand in der
Nutmitte liegt, wird anschließend bei einer quasi-statisch aufgeprägten Be-
wegung der Gegenfläche betrachtet. Der Verschiebeweg der Gegenfläche ist
bedeutend länger als die Nut. Der Einbau-, Vorspannungs- und Verschiebe-
vorgang ist unter Variation des Reibungskoeffizienten zwischen µ = 0, 01 und
µ = 1 und der Bewegungsrichtung wiederholt durchgeführt.
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Bild 6.8: Deformation eines O-Rings 52,63x6 im Übergang vom Haften ins
Gleiten
Während der O-Ring im drucklosen Zustand in beide Bewegungsrichtun-
gen identisch deformiert wird, erfolgt bei Druckbeaufschlagung eine Anpres-
sung der Dichtung gegen die gegenüberliegende Nutwand. Der betrachtete
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Knoten verschiebt sich auch im Ruhezustand ohne eine Stangenverschiebung.
Das Aufprägen einer Verschiebung in ausfahrender Richtung führt bei zu-
nehmender Druckbeaufschlagung dazu, dass der Übergang vom Haften ins
Gleiten schon bei geringeren Reibungskoeffizienten auftritt. Dies ist auf eine
tangentiale Steifigkeitserhöhung der gegen die Nutwand gepressten Dichtung
zurück zu führen und an der konstanten Knotenauslenkung auch bei steigen-
den Reibungskoeffizienten auf der rechten Seite in Bild 6.8 ersichtlich. Beim
Druck p = 2, 5 bar tritt in dieser Simulationsstudie der Effekt auf, dass die
an der Dichtung angreifende Reibkraft bei einfahrender Bewegung (negative
Geschwindigkeit) ab einem Reibungskoeffizient von µ = 0,58 größer als die
entgegenwirkende Druckkraft ist.
Die hier vereinfacht dargestellte Dichtungsdeformation sowie die Gleitbe-
wegung können als Ursache für die in den Kapiteln 4 und 5 aufgezeigte Hys-
terese in den Umkehrpunkten der Bewegung angesehen werden.
6.2 Spalthöhenberechnung
Die zuvor erläuterte Modellierung des Materialverhaltens beschreibt die Dich-
tung makroskalig. Neben Spannungszuständen im Dichtkörper, die zu einem
Materialversagen führen können, sind der Kontaktdruck sowie der Defor-
mationszustand wichtige Ausgangsgrößen. Die in kommerziellen Program-
men implementierten FE-Routinen beinhalten meist Penalty-, Augmented-
Langrange- oder ähnliche Verfahren zur Kontaktberechnung. Diese sind da-
durch charakterisiert, dass den Kontaktpartnern eine normal und tangential
wirkende Steifigkeit zugewiesen wird. In Abhängigkeit dieser Steifigkeit kön-
nen sich die Oberflächen minimal durchdringen. Die physikalisch korrekte
Berechnung des mikroskaligen Kontaktbereichs ist somit mit Standardme-
thoden nicht möglich. Um die tribologischen Verluste dennoch berechnen zu
können, ist nicht nur ein globaler sondern auch ein lokaler Kontaktzustand
sowie die damit verknüpfte Spalthöhe notwendig. Erst dadurch kann die Rei-
bung und die Leckage aber auch der durch Kontaktspannungen verursachter
Verschleiß realitätsnah bestimmt werden.
Zur Berechnung der Spalthöhe von Dichtungen sind zwei verschiedene Me-
thoden etabliert. Die erste ist eine indirekte Methode, die häufig als Inver-
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se Hydrodynamic Lubrication (IHL) bezeichnet wird. Der Grundgedanke ist,
dass die Spalthöhe aus einem bekannten Pressungsverlauf zwischen Dichtung
und Gegenfläche abgeleitet wird. Die zweite Methode ist ein direktes Berech-
nungsverfahren mit der üblicherweise verwendeten Bezeichnung Elastohy-
drodynamik (EHD) bzw. Elastohydrodynamic Lubrication (EHL). Die Spalt-
höhe ergibt sich in diesem Fall aus einer Rückkopplung der elastischen Defor-
mationen des Dichtkörpers auf die im Dichtspalt wirkenden lokalen Drücke.
Bei der Berechnung von Dichtungen wird auch von sEHD gesprochen, um zu
verdeutlichen, dass die Berechnung mit hochelastischen, d.h. weichen bzw.
soften, Körpern durchgeführt wird [Bar10b]. Dies steht im Gegensatz zu der
klassischen elastohydrodynamischen Theorie zur Berechnung sehr steifer und
hochbelasteter Kontakte in beispielsweise Gleit- und Wälzlagern sowie an
Zahnflanken von Getrieben.
Sowohl die inverse als auch die direkte Methode werden nachfolgend vor-
gestellt und Simulationsergebnisse für einen O-Ring, eingesetzt als Hydraulik-
Stangendichtung, erläutert. Die verwendeten Simulationsparameter sind in
Tabelle 6.1 aufgeführt.
Tabelle 6.1: Parameter des betrachteten O-Rings aus NBR 70 Shore A
Bezeichnung Größe Wert
Innendurchmesser d1 65,0 mm
Schnurstärke d2 5,0 mm
Mooney-Rivlin-Parameter C10 0,774 MPa
Mooney-Rivlin-Parameter C01 0,194 MPa
Querkontraktionszahl ν 0,4995
Ausdehnungskoeffizient α 180 · 10−6
Stangendurchmesser d5 65,0 mm
Stangenrauheit Rq 0,036 µm
Nutgrunddurchmesser d6 73,8 mm
Nutbreite b 5,5 mm
Temperatur T 50 °C
dyn. Viskosität η50 37 mPas
Der betrachtete O-Ring bei unterschiedlichen Deformationszuständen und
die Kontaktdrücke im drucklosen Zustand sowie bei Druckbeaufschlagung
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sind in Bild 6.9 gegeben. Die strukturmechanischen FEM-Berechnungen wur-
den unter quasi-statischen Bedingungen mit einem hyperelastischen Mate-
rialmodell durchgeführt. Die Materialparameter wurden aus der Steigung des
E-Modul im Ursprung unter der Randbedingung C10 = 4C01 bestimmt [Jon98,
Fre00]. Der E-Modul wurde aus der Härte mit dem Ansatz von Gent abgelei-
tet, vgl. 6.1.1. Als Randbedingung wurde ein Reibungskoeffizient von µ = 0, 1
gesetzt. Bei einer Kontaktkraft im drucklosen Zustand von etwa Fstange =
510 N entspricht dies einer Reibkraft von knapp über 50 N.
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Bild 6.9: Quasi-statisch simulierte (a) Deformation und (b) Kontaktdruck des
O-Rings
6.2.1 Inverse Hydrodynamische Theorie
Mit der inversen hydrodynamischen Theorie (IHL) nach BLOK wird die Dicht-
spalthöhe in Abhängigkeit des hydrodynamischen Drucks ermittelt [Blo63].
Festkörperkontakt wird negiert und die Annahme getroffen, dass sich der
gesamte Kontaktdruck zwischen Dichtung und Gegenfläche auf einem Flüs-
sigkeitsfilm abstützt. Somit ist der mit der FEM berechenbare Kontaktdruck
pFEM und der hydrodynamische Druck ph im Flüssigkeitsfilm aufgrund ei-
nes Kraft- bzw. Druckgleichgewichts Gl. (6.18) identisch. Dies ist allerdings
nur eine grobe Annahme, da die Hydrodynamik im konvergenten Spalt bei
Bewegung zu einem Druckaufbau und im divergenten Spalt zu einem Druck-
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abfall führt. Die FEM liefert hingegen nur eine Druckinformation im direkten
Kontaktbereich der Oberflächen.
ph(x) = pFEM(x) (6.18)
Die Berechnung des hydrodynamischen Drucks in einem Dichtspalt erfolgt
nach dem Stand der Technik mit einer Reynoldsgleichung. Die in Gl. (6.19)
dargestellt Form gilt für den allgemeinen räumlichen Spalt und berücksichtigt
auf der linken Seite die Druckströmung in der Ebene und auf der rechten Sei-
te in den ersten beiden Termen die Schleppströmung. Der dritte Term auf der
rechten Seite bildet den instationären Fall einer Bewegung der Randflächen
in Spalthöhenrichtung ab. Die Reynoldsgleichung ist eine Vereinfachung der
Navier-Stokes-Gleichungen und setzt ein inkompressibles und Newtonsches
Fluid voraus. Annahmen sind unter anderem eine schleichende Strömung
bei der Reibungskräfte gegenüber Trägheitskräften dominieren (Re  1), ein
in Spalthöhenrichtung vernachlässigbarer Druckgradient ((∂p/∂z  ∂p/∂x)
und eine im Dichtspalt örtlich konstante Viskosität (∂η/∂x = ∂η/∂z = 0)
[Gol03].
∂
∂x
(
h3
η
∂ph
∂x
)
+
∂
∂z
(
h3
η
∂ph
∂z
)
= 6x˙
∂h
∂x
+ 6z˙
∂h
∂z
+ 12
∂h
∂t
(6.19)
Da die Dichtung rotationssymmetrisch betrachtet werden kann und un-
ter der Annahme eines stationären Zustands, vereinfacht sich Gl. (6.19) zu
Gl. (6.20). Der hydrodynamische Druck folgt der Annahme in Gl. (6.18) wo-
nach dieser dem bekannten Kontaktdruck aus der FEM entspricht.
∂
∂x
(
h3
η
∂pFEM
∂x
)
= 6x˙
∂h
∂x
(6.20)
Die erste Integration von Gl. (6.20) führt zu Gl. (6.21), wobei die Integrati-
onskonstante unter der Bedingung ∂pFEM/∂x = 0 bestimmt ist. An der Stelle,
an der der Druckgradient Null und somit der Druck (lokal) maximal ist, ist
die Spalthöhe als h0 definiert.
∂pFEM
∂x
= 6ηx˙
h− h0
h3
(6.21)
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Die Spalthöhe h0 ist unbekannt, kann aber berechnet werden. Die Ableitung
von Gl. (6.20) nach x führt zu Gl. (6.22).
h3
∂2 pFEM
∂x2
+
∂pFEM
∂x
(
3h2
∂pFEM
∂x
− 6ηx˙
)
= 0 (6.22)
An der krümmungsfreien Stelle w des Druckprofils ist die zweite Ableitung
definitionsgemäß ∂2 pFEM/∂x2 = 0. Aus Gl. (6.22) folgt somit die Spalthöhe
am Wendepunkt hw.
hw =
√√√√ 2ηx˙
∂pFEM,w
∂xw
(6.23)
Die Betrachtung von Gl. (6.20) am Wendepunkt und durch Einsetzen von
Gl. (6.23) resultiert die Spalthöhenbeziehung Gl. (6.24).
h0 =
2
3
hw (6.24)
Aus der in die Normalform umgestellten eindimensionalen Reynoldsglei-
chung (6.25) kann die Spalthöhe bei bekanntem Druckprofil durch Lösen der
kubischen Gleichung analytisch bestimmt werden. H ist eine dimensionslose
Spalthöhe und G ein dimensionsloser Druckgradient.
GH3 − 6H + 6 = 0 (6.25)
G =
h20
ηx˙
∂pFEM
∂x
(6.26)
H =
h
h0
(6.27)
Die inverse Spalthöhenberechnung ist aufgrund der einfachen Umsetzbar-
keit sowie der numerischen Stabilität weit verbreitet, siehe z. B. [Blo63, Mül65,
Hir71b, Ols72, Joh80, Pra84, Kar85, Mes85, Kas87, Kan90, Ges99, Nik06, Bul09,
Fat11, Kai12]. Zur Anwendbarkeit der IHL müssen drei Bedingungen erfüllt
sein. Der Druckverlauf muss ein Stelle aufweisen, an der er maximal ist und
somit ∂p/∂x = 0 gilt. Der Druckgradient ∂p/∂x muss ebenfalls ein Maximum
besitzen, wodurch das Druckprofil mindestens einen Wendepunkte im Ein-
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strömbereich aufweist [Mül65]. Die dritte Bedingung erfordert, dass die kon-
vergente Spalthöhe größer als die Spalthöhe h0 ist [Kan90]. Der parabolische
Kontakt eines O-Rings weist keinen Wendepunkt im Kontaktdruckprofil auf.
BLOK schlägt für diesen Fall die Verwendung des maximalen Pressungsgra-
dienten vor [Blo63]. Wie in Kapitel 6.1.3 gezeigt, ist dieser allerdings netzab-
hängig und strebt bei feiner Vernetzung des Modells im Kontaktbereich gegen
unendlich. Da die Berechnungsergebnisse somit von den Modellparametern
und nicht vom physikalischen Problem bestimmt werden, muss zwingend ei-
ne Korrektur des Druckprofils erfolgen.
In der Literatur sind unterschiedliche Methoden einer hydrodynamischen
Druckkorrektur im Einströmbereich benannt. Während OLSSON, KANTERS,
FATU und HAJJAM sowie KAISER et al. diese basierend auf der Reynoldsglei-
chung durchführen [Ols72, Kan90, Fat11, Kai12], approximieren NIKAS und
SAYLES die Hydrodynamik mit einem Polynom dritten Grades [Nik06]. Die
nachfolgend umgesetzte Druckkorrektur basiert auf der Einteilung des Dicht-
kontakts in drei Bereiche, siehe Bild 6.10.
Ausström-
bereich
Einströmbereich
IHL-Bereich
p, y
h
g+h
h0
dp/dx = 0
d²p/dx² = 0
hw,n
g
x
pFEM
ph
w,n
x
xn
Bild 6.10: Ansatz zur hydrodynamischen Korrektur des Pressungsprofils im
Dichtspalt
Im mittleren Bereich, in dem das Pressungsprofil vom Kontaktdruck defi-
niert ist, findet die IHL zur Spalthöhenberechnung Anwendung. Im Einström-
bereich hingegen wird die Berechnung mit einer Reynoldsgleichung durchge-
führt. Hierzu wird die mit der strukturmechanischen FEM berechnete makro-
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skalige Dichtungsgeometrie in den Wendepunkt verschoben, aber weiterhin
als starr angenommen. Im Ausströmbereich wird mit Ausnahme einer Ver-
schiebung der Dichtungsgeometrie in den Punkt der geringsten Spalthöhe
keine weitere Berechnung durchgeführt. Der im divergenten Spalt auftretende
Druckabfall wird somit vernachlässigt.
Die Korrekturberechnung beginnt mit der Wahl eines beliebigen Punktes xn
innerhalb des Kontaktpressungsprofils. Mit Gl. (6.23) kann die Spalthöhe an
einem angenommenen Wendepunkt hw,n berechnet werden. Die Dichtungs-
geometrie g(x) wird anschließend nach Gl. (6.28) verschoben. Verformungen
der Dichtungsgeometrie außerhalb des IHL-Bereichs erfolgen nicht.
h(x) = g(x) + hw,n (6.28)
Der hydrodynamische Druck im Einströmbereich kann nun nach OLSSON
anhand einer diskretisierten Reynoldsgleichung in einem iterativen Verfah-
ren numerisch ermittelt werden [Ols72], oder wie von KAISER et al. vorge-
schlagen analytisch bestimmt werden [Kai12]. Letzteres weist bedeutend ge-
ringere Rechenzeiten auf. Zur analytischen Korrektur wird Gl. (6.20) abge-
leitet. Die Integrationskonstante wird über die bekannte Spalthöhe hw,n am
zuvor definierten Wendepunkt sowie über den dort bekannten Pressungsgra-
dient ∂pFEM,n/∂xn definiert. Daraus folgt die für den Einströmbereich gültige
hydrodynamische Gleichung (6.29).
∂ph
∂x
= 6ηx˙
h− hw,n
h3
+
h3x,n
h3
∂pFEM,n
∂xn
(6.29)
Weit vom Dichtkontakt entfernt, bei hohen Spalten, entspricht der Druck
unter der Dichtung dem System- bzw. Umgebungsdruck. Ausgehend hiervon
kann der hydrodynamische Druck im konvergent zulaufenden Spalt durch
Aufsummieren der Druckinkremente ∂ph bis zum angenommenen Wende-
punkt berechnet werden. Definitionsgemäß entspricht der Druckgradient im
Einströmbereich am Punkt xn dem Gradienten des Kontaktdruckverlaufs an
dieser Stelle. Die Drücke hingegen können sich unterscheiden. Um einen pas-
senden Wendepunkt zu identifizieren, wird die Position xn und somit der
Wendepunkt iterativ so lange verändert, bis eine hinreichend gute Überein-
stimmung der Drücke vorliegt. Abschließend wird das Druckprofil aus der
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FEM um den hydrodynamischen Druck erweitert und die Spalthöhe erneut
mit der inversen Theorie berechnet.
Die Anwendung der IHL ist in Bild 6.11 für einen drucklosen Zustand bei
einer ausfahrenden Bewegung dargestellt. Die Berechnungen wurde mit ei-
nem Knotenabstand von 0, 2 µm durchgeführt. Eine sehr grobe Diskretisie-
rung des Druckverlaufs führt zu einem ungenauen Ergebnis, eine sehr feine
Vernetzung hingegen resultiert in einem zunehmend verrauschten Spalthö-
henverlauf aufgrund eines nicht monotonen Pressungsgradienten ∂p/∂x.
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Bild 6.11: Korrigierte (durchgezogen) und unkorrigierte Spalthöhen (gestri-
chelt) und Druckverläufe aus der IHL drucklos bei (a) 5 mm/s, (b)
0, 1 m/s, (c) 0, 5 m/s und (d) 1 m/s
Der statische Zustand ist identisch mit den Ergebnissen aus der FEM und
nicht in der IHL definiert. Für die Spalthöhe im Kontaktbereich gilt in die-
sem Fall h = 0. Die Vorgabe einer geringen Geschwindigkeit führt zu einer
Deformation der Dichtung im Kontaktbereich. Die Druckkorrektur hat noch
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keinen großen Einfluss auf das Berechnungsergebnis, da der hydrodynami-
sche Druckaufbau im konvergenten Spalt gering ist und somit der Wende-
punkt nahe der Stelle mit ∂p/∂x|max liegt. Mit steigender Geschwindigkeit
wächst der hydrodynamische Druckaufbau im Einströmbereich. Die Bedeu-
tung der Druckkorrektur wird ersichtlich, wenn die unkorrigierte Spalthöhe
hu und die mit der Korrektur berechnete h verglichen werden. Der Gültig-
keitsbereich der IHL beginnt im Ausklinkpunkt beim Übergang von Misch-
reibung in reine Flüssigkeitsreibung. Die mit der EHD bestimmte Lösung in
Bild 6.15 zeigt, dass dies für den betrachteten O-Ring ab einer Geschwindig-
keit von ca. 0, 5 m/s der Fall ist.
Die sich bei einem Systemdruck größer Null sowie einer ausfahrenden Be-
wegung einstellenden Spalthöhen sind in Bild 6.12 dargestellt.
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Bild 6.12: Korrigierte (durchgezogen) und unkorrigierte Spalthöhen (gestri-
chelt und strichpunktiert) und Druckverläufe aus der IHL bei 50 bar
und ausfahrend mit (a) 0, 5 m/s, (b) 1 m/s, (c) 2 m/s und (d) 5 m/s
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Die hydrodynamisch im Einströmbereich korrigierten Druckverläufe füh-
ren auch hier zu größeren Spalthöhen h als die unkorrigierten. Die unkorri-
gierten Spalthöhen hu wurden auf Basis des Pressungsgradienten am abrup-
ten Übergang vom Systemdruck in das Kontaktdruckprofil und die Spalthöhe
hu,0 mit dem in der Randzone des Kontaktbereichs aus der FEM vorliegenden
Pressungsgradienten berechnet.
Ebenfalls für einen Systemdruck von 50 bar aber eine einfahrende Bewe-
gung sind die Spalthöhen in Bild 6.13 gezeigt. Die unkorrigierten inversen Lö-
sungen der Reynoldsgleichung sind auch hier erwartungsgemäß geringer. Die
geringere Spalthöhe bei der einfahrenden Bewegung im Vergleich zur ausfah-
renden Bewegung belegt, dass der O-Ring als Hydraulikdichtung ungeeignet
ist, da der ausgeschleppte Schmierfilm dicker als der eingeschleppte ist.
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Bild 6.13: Korrigierte (durchgezogen) und unkorrigierte Spalthöhen (gestri-
chelt) und Druckverläufe aus der IHL bei 50 bar und einfahrend mit
(a) 0, 5 m/s, (b) 1 m/s, (c) 2 m/s und (d) 5 m/s
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6.2.2 Direkte elastohydrodynamische Theorie
Mit der zuvor vorgestellten inversen Lösungsmethode resultiert die Spalthö-
he im IHL-Bereich aus dem lokal vorliegenden Druck, bzw. im Einströmbe-
reich der Druck aus der Spalthöhe, rückwirkungsfrei. Die elastohydrodyna-
mische Theorie hingegen basiert auf einer Kopplung mit gegenseitiger Inter-
aktion der Größen. Der Vorteil der EHD-Berechnung ist, dass der zwangsläu-
fig auftretende diskontinuierliche Geometrieübergang im Wendepunkt nicht
auftritt. Des Weiteren erlaubt die direkte Methode die Implementierung wei-
terer empirischer und physikalischer Modelle. Hierzu zählen unter anderem
Modelle für eine masseerhaltende Berechnung der Hydrodynamik und rheo-
logische Modelle zur Berücksichtigung von strukturviskosen Zwischenmedi-
en. Soll die Berechnung des Dichtspalts nicht nur bei einem voll ausgebilde-
ten Flüssigkeitsfilm sondern auch unter Mischreibung erfolgen, muss ein leis-
tungsfähiges Kontaktmodell integriert werden.
In der Literatur sind mehrere Ansätze verfügbar, um das EHD-Problem
zu lösen [Bar10b]. Ein Ansatz ist die Erweiterung von kommerziellen FE-
Programmen um hydrodynamische Gleichungen. Gängige FE-Programme
stellen Benutzerschnittstellen zur Verfügung. In den Modellen für transla-
torische Dichtungen von YANG und HUGHES, STUPKIEWICZ sowie ÖNGÜN
und SCHMIDT wird diese Vorgehensweise angewandt [Yan84, Stu09, Öng10,
Sch11]. Als eine weitere Möglichkeit ist die indirekte Kopplung zwischen
FEM und Hydrodynamik über eine einmalig berechnete Nachgiebigkeitsma-
trix umsetzbar. Hierzu wird auf die an den Dichtspalt angrenzenden Kno-
ten nacheinander eine Last aufgeprägt und die Verschiebungen aller Kno-
ten ermittelt. Die Kopplung zwischen einer Nachgiebigkeitsmatrix und der
Hydrodynamik ist von SALANT et al. veröffentlicht [Sal07, Yan10, Tha10a].
Die dritte Variante ist eine analytische Beschreibung der Deformationen des
Dichtspalts. Hierzu wird ein Verformungsmodell aufgestellt, welches entwe-
der auf einer elastischen Gleichung oder auf einem Halbraummodell beruht.
Die als Eingangsgröße in die Berechnung benötigte deformierte Dichtungs-
geometrie und der Kontaktdruck zwischen Dichtung und Stange werden von
FIELD, RUSKELL sowie NIKAS für einfache Dichtungsgeometrien analytisch
hergeleitet [Fie73, Rus80, Nik03]. Im Gegensatz dazu werden die Eingangs-
größen in die Hydrodynamikberechnung von PRATI und STROZZI, GROPP
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und FREITAG sowie in eigenen Arbeiten in einer einmalig durchgeführten
strukturmechanischen Berechnung ermittelt [Pra84, Gro02, Hei10a].
Das nachfolgend vorgestellte Berechnungsverfahren basiert auf der exter-
nen Kopplung der Hydrodynamik mit der FEM. Die Dichtspalthöhe h ergibt
sich aus der Überlagerung der makroskalig deformierten Dichtungsgeometrie
g mit einer elastischen Deformation des Dichtspalts u, siehe Gl. (6.30).
h(x) = g(x) + u(x) (6.30)
Die Deformation des Dichtspalts u resultiert aus den lokal im Spalt wirken-
den Drücken und kann in guter Näherung mit dem elastischen Halbraum-
modell nach Gl. (6.31) berechnet werden. Dieses beschreibt die Wirkung ei-
ner Punktlast auf die Verschiebung eines angrenzenden Bereichs [Joh87]. Das
Materialverhalten wird mit dem elastischen Modul E sowie der Querkontrak-
tionszahl ν beschrieben. Die Annahme eines linearelastischen Verhaltens ist
gültig, da im Dichtspalt nur sehr kleine Deformationen auftreten und das Ver-
formungsverhalten von Elastomeren bei Dehnungen von unter 2 % als linear-
elastisch angenommen werden kann [Kun06].
u(x) = −2
(
1− ν2)
piE
∫ x1
x0
∆p(s) ln |x− s| ds (6.31)
Die Druckdifferenz Gl. (6.32) setzt sich aus dem quasi-statischem Druck bei
Stillstand und dem sich dynamisch einstellenden Drücken bei einer Relativbe-
wegung zusammen. Der quasi-statische Druck folgt direkt aus der FEM und
steht mit dem hydrodynamischen Druck ph und dem sich lokal verändern-
den Kontaktdruck pc im Gleichgewicht. Bei dieser Vorgehensweise wird die
Annahme getroffen, dass der für die Gleichgewichtsbildung notwendige Kon-
taktdruck aus der FEM konstant ist, obwohl kleine Deformationen des Dicht-
körpers vorliegen, siehe [Mül65].
∆p(x) = ph(x) + pc(x)− pFEM(x) (6.32)
Standardmethoden in der FE-Simulation erlauben zwar eine Druckbeauf-
schlagung der Dichtung, aber der Druck baut sich nicht wie in der Realität
über den gesamten Dichtspalt ab, sondern abrupt an der ersten dem Druck
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zugewandten Kontaktstelle. Das FE-Berechnungsergebnis pFEM differenziert
somit nicht zwischen einem Druckanteil der sich auf den Rauheitsspitzen pc,0
und einem Anteil der sich auf dem hydrostatischen Druckgefälle ph,0 abstützt.
Die Indizes symbolisieren, dass es sich bei diesen hydrostatisch einstellenden
Drücken um einen Grenzfall der Hydrodynamik handelt.
pFEM(x) = ph,0(x) + pc,0(x) (6.33)
Die Berechnung des hydrodynamischen bzw. hydrostatischen Drucks in
den nachfolgend gezeigten Simulationsergebnissen basiert auf der Reynolds-
gleichung (6.20) für eine ideal glatte Oberfläche unter Vernachlässigung tran-
sienter Effekte. Als Kavitationsrandbedingung ist ein Ansatz gewählt, der in
der iterativen Druckberechnung Drücke p < pkav auf den Wert der Kavitati-
onsgrenze pkav setzt. Die Reynoldsgleichung ist in diesem Fall im Kavitations-
gebiet nicht mehr massenerhaltend [Bar10b].
Während die Oberfläche als hydrodynamisch glatt angenommen wird, er-
folgt die Ermittlung des sich dynamisch einstellenden Kontaktdrucks mit ei-
nem Kontaktdruckmodell für raue Oberflächen. Gl. (6.34) ist eine asympto-
tische Näherung an das von PERSSON entwickelte und validierte Modell für
den Kontakt eines Elastomers mit einer rauen Gegenfläche [Per01, Per06]. Die
Theorie basiert auf einer spektralen Betrachtung der Oberfläche und berück-
sichtigt somit sämtliche Wellenlängen des Rauheitsprofils. Aus Gründen der
Handhabbarkeit sind die klassischen Kontaktmodelle hingegen, wie die nach
GREENWOOD und WILLIAMSON, ARCHARD sowie BUSH, GIBSON und THO-
MAS, auf zwei bis drei Größenordnungen beschränkt [Arc53, Gre66, Bus75].
Der effektive Modul Ee f f = E/
(
1− ν2) beschreibt die elastischen Materialei-
genschaften, während der quadratische Mittenrauwert hrms die Oberfläche-
neigenschaften berücksichtigt. Die Parameter β und α dienen der Anpassung
der exponentiellen Approximation an die physikalische begründete Theorie.
pc(h) = βEe f f exp
(
−α h
Rq
)
(6.34)
Der vorgestellte Gleichungssatz Gl. (6.30) bis Gl. (6.34) wird mit einem
Finite-Differenzen-Verfahren solange iterativ gelöst, bis sich ein Gleichgewicht
der Drücke, Gl. (6.35), einstellt. Dies geschieht durch eine Deformation im
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Dichtspalt, wodurch sich der hydrodynamische Druck und der Kontaktdruck
basierend auf dem Kontaktmodell ändert. Für die Berechnung des Sonderfalls
ohne Relativgeschwindigkeit zu Beginn der Simulation, ist der hydrodynami-
sche Druck Null und das Druckgleichgewicht stellt sich basierend auf den
hydrostatischen Druckvorgaben in den Randbereichen der Dichtung ein.
|pFEM(x)− [ph(x) + pc(x)]| ≤ ep (6.35)
Da der hydrodynamische Druck bei steigenden Geschwindigkeiten einen
zunehmenden Druckaufbau im konvergenten und einen Druckabfall im di-
vergenten Spalt ausbildet, kann in diesen Bereichen kein lokales Druckgleich-
gewicht erreicht werden. Abhilfe schafft ein Kraftgleichgewicht als zusätzli-
ches Abbruchkriterium Gl. (6.36).∣∣∣∣∫ x1x0 pFEM(s) ds−
∫ x1
x0
ph(s) + pc(s) ds
∣∣∣∣ ≤ e f (6.36)
Im Vergleich zur IHL ist die EHL wesentlich rechenintensiver und die Kopp-
lung numerisch anspruchsvoller. Die Lösung des weichelastischen Problems
besitzt Konvergenzprobleme, da eine geringe Druckänderung zu einer großen
Deformation des Dichtspalts führt. Um die Stabilität zu erhöhen, wird wie
von FIELD und NAU in [Fie73] vorgeschlagen ein unterrelaxierendes Gauss-
Seidel-Verfahren eingesetzt. Aus Simulationsstudien in der Literatur ist be-
kannt, dass die Rückwirkung der Reibung auf den Kontaktdruckverlauf einen
Einfluss besitzt [Stu09]. Eine Reibungsrückkopplung durch eine iterative Neu-
berechnung des quasi-statischen Kontaktdrucks pFEM ist mit dem vorgestell-
ten Modell prinzipiell möglich, aber aus Gründen der sich multiplizierenden
Rechenzeiten nicht realisiert. Einen geschlossenen Berechnungskreis aus EHD
und FEM ermöglicht die Abbildung von instationären Vorgängen einschließ-
lich des thermo-viskoelastischen Materialverhaltens.
Das Ergebnis des ersten Berechnungsschritts, der hydrostatische Zustand,
ist in Bild 6.14 für verschiedene Drücke dargestellt. Im drucklosen Zustand ist
die Spalthöhe ausschließlich durch die sich berührenden Rauheitsspitzen defi-
niert und folgt direkt aus dem Kontaktmodell. Mit einem ansteigenden abzu-
dichtenden Systemdruck bildet sich ein Druckgefälle von der Hochdrucksei-
te zur Niederdruckseite aus. Der Druckabfall ist der Gleichgewichtszustand
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zwischen diesem, dem sich neu ausbildendem Kontaktdruck und dem Kon-
taktdruckergebnis aus der FEM. Es gilt pFEM(x) ≈ ph,0(x) + pc,0(x).
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Bild 6.14: Ausbildung des Dichtspalts unter hydrostatischen Bedingungen im
(a) drucklosen Zustand, bei (b) 15 bar, (c) 30 bar und (d) 50 bar
Die Ausbildung des dynamischen Dichtspalts im drucklosen Zustand ist
in Bild 6.15 für eine ausfahrende Bewegung mit einer Relativgeschwindigkeit
x˙ > 0 illustriert. Im Stillstand entspricht der Kontaktdruck dem makroska-
ligen Kontaktdruck aus der FEM. Kommt eine Bewegung hinzu, bildet sich
im konvergenten Spalt ein hydrodynamischer Druck im Flüssigkeitsfilm aus.
Im divergenten Spalt hingegen fällt der Druck unterhalb des Umgebungs-
drucks. Die Berechnungen sind relativ zum Atmosphärendruck durchgeführt
und die Kavitationsgrenze ist auf einen absoluten Druck von Null definiert.
Nach PERSSON und SCARAGGI führt die Berücksichtigung von Kavitation in
einer sEHD-Berechnung zu einer unwesentlich höheren minimalen Spalthö-
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he [Per09]. Bei kleinen Relativgeschwindigkeiten treten zuerst Deformatio-
nen im konvergenten Spalt auf und das sich dynamisch einstellende Kon-
taktdruckprofil wird unsymmetrisch. Eine Geschwindigkeitserhöhung führt
dazu, dass die Dichtung zunehmend abhebt. Die simulierte Geschwindig-
keit von 0, 5 m/s befindet sich kurz vor dem Ausklinkpunkt. Der dynamische
Kontaktdruck pc ist nahezu Null und es gilt ph(x) ≈ pc,0(x).
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Bild 6.15: Ausbildung des Dichtspalts unter hydrodynamischen Bedingungen
ohne Systemdruck im (a) Stillstand, bei (b) 5 µm/s, (c) 5 mm/s und
(d) 0, 5 m/s
Bei Druckbeaufschlagung und einer Relativbewegung tritt eine Überlage-
rung des hydrostatischen Drucks mit einem hydrodynamischen Druck auf.
Im Bereich reiner Flüssigkeitsreibung, siehe Bild 6.16 d, gilt die Beziehung
ph(x) ≈ ph,0(x) + pc,0(x) ≈ pFEM(x).
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Bild 6.16: Ausbildung des Dichtspalts unter hydrodynamischen Bedingungen
bei 15 bar Systemdruck im (a) Stillstand, bei (b) 5 µm/s, (c) 5 mm/s
und (d) 0, 5 m/s
6.3 Reibkraftberechnung und -vergleich
Obwohl dass in der Literatur einige Modell zur Ermittlung der Reibkraft aus
der Spalthöhe vorhanden sind, findet selten ein Abgleich der Berechnungs-
ergebnisse mit Messungen statt. Einige wenige Beispiele zum Nachweis der
Gültigkeit sind z. B. von KANTERS und CRUDU et al. veröffentlicht [Kan90,
Cru12]. Außerhalb des Mischreibungsgebiets liefert die jeweils eingesetzte
IHL eine treffende Vorhersage der Reibkraft. Ein Abgleich zwischen Messung
und dem zuvor vorgestellten EHD-Modell ist in [Hei10b] verfügbar und zeigt
eine gute Nachbildung der Mischreibung im quasi-statischen Zustand.
Die Reibkraft einer Dichtung Fr berechnet sich nach Gl. (2.3) aus einem
Reibkraftanteil aus dem Festkörperkontakt Fc und einem Reibkraftanteil aus
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der Flüssigkeit Fh. Der Flüssigkeitsreibungsanteil wird durch Integrieren der
lokal wirkenden Schubspannungen τh an der Grenzfläche zwischen Flüssig-
keit und Dichtung über der Kontaktfläche nach Gl. (6.37) bestimmt.
Fh = pid
∫ x1
x0
τh(s) ds (6.37)
Für eine hydrodynamisch glatte Oberfläche berechnet sich die Schubspan-
nung nach Gl. (6.38) aus einer Schleppströmung, basierend auf dem Ansatz
von Newton, sowie einer Druckströmung.
τh = η
x˙
h
± h
2
∂ph
∂x
(6.38)
Die Festkörperreibung (6.39) ist das Integral des sich dynamisch einstellen-
den Kontaktdrucks pc über der Kontaktfläche in Verbindung mit dem Rei-
bungskoeffizient µ.
Fc = pid
∫ x1
x0
µpc(s) ds (6.39)
Der Reibungskoeffizient ist wie in Kapitel 2.2.1 und 2.2.2 erläutert keine
Konstante sondern sowohl von der Struktur des tribologischen Systems als
auch von den Betriebsbedingungen abhängig. In der Literatur existieren eini-
ge quantitative Modelle zur Vorhersage des Reibungskoeffizienten von Elas-
tomeren, z. B. von SCHALLAMACH [Sch63], BARTENEV [Bar71], ACHENBACH
und FRANK [Ach01] sowie LINDNER et al. [Lin04, Wan12]. Weit fortgeschritte-
ne Theorien sind die auf physikalischen Annahmen basierenden Modelle von
HEINRICH und KLÜPPEL [Hei00] sowie von PERSSON [Per01]. Für die nach-
folgenden Betrachtungen wird ein willkürlicher Coulombscher Reibungsko-
effizient von µ = 0, 3 gewählt, da die Bedeutung der Festkörperreibung im
nachfolgenden Abgleich zwischen Messung und Simulation gering ist und
die Flüssigkeitsreibung dominiert.
Während die IHL nur eine hydrodynamische Reibkraft liefert, ist die rea-
lisierte elastohydrodynamische Simulation in der Lage, auch den Übergang
von Mischreibung in Flüssigkeitsreibung nachzubilden. Dieser quasi-statisch
simulierte Vorgang ist in Bild 6.17 für einen O-Ring 65x5 bei einer Druckbe-
aufschlagung von 15 bar und bei ausfahrender Bewegung aufgezeigt.
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Bild 6.17: Vergleich der mit der IHL und der EHD bestimmten Reibkraft bei
15 bar und ausfahrender Bewegung
Mit steigender Geschwindigkeit nimmt die Festkörperreibung Fc,EHD ab
und die Flüssigkeitsreibung Fh,EHD zu. Aus der Überlagerung beider Antei-
le ergibt sich eine Stribeckkurve. Ab einer Geschwindigkeit knapp oberhalb
von 0, 5 m/s findet eine vollständige Trennung der Oberflächen statt und ein
von der Hydrodynamik dominierter Reibungszustand liegt vor. In der EHD-
Berechnung werden die Oberflächen über das Kontaktmodell als rau ange-
nommen, wodurch bereits im Stillstand eine Spalthöhe h 6= 0 vorliegt. Das
IHL-Modell hingegen basiert auf ideal glatten Kontaktflächen. Die ermittel-
te Spalthöhe bei kleinen Geschwindigkeiten ist dadurch deutlich geringer als
im EHD-Modell. Aus der geringeren Spalthöhe resultiert eine größere Reib-
kraft Fr,IHL bei geringen Geschwindigkeiten. Im Zustand reiner Flüssigkeits-
reibung nähern sich beide Lösungen an, wobei die IHL eine um etwa 20 % hö-
here Reibkraft vorhersagt. Die Ursachen sind die fehlenden elastischen Defor-
mationen außerhalb des Gültigkeitsbereichs der inversen Spalthöhenberech-
nung. Sowohl die IHL- als auch die EHD-Methode zeigen in grober Näherung
die in der Literatur benannte Proportionalität zwischen hydrodynamischer
Reibkraft und der Wurzel der Geschwindigkeit mit Fr ∼ x˙1/2 [Hir71a].
Die Gültigkeit der beiden Simulationsansätze wird nachfolgend anhand
von Reibkraftmessungen diskutiert. Die Messungen erfolgten mit dem Prüf-
stand aus Kapitel 4 und dem in Tabelle 6.1 aufgeführten Dichtsystem. Ob-
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wohl O-Ringe keine typischen Hydraulikdichtungen sind, werden diese auf-
grund der Dominanz der Flüssigkeitsreibung zum Modellabgleich verwen-
det. In Bild 6.18 ist die gemessene Reibung bei einem Systemdruck von 5 bar
den berechneten Reibkräften gegenübergestellt.
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Bild 6.18: Vergleich zwischen gemessener Reibkraft Messung und IHL sowie
EHD bei 5 bar
Die Reibkräfte aus der druckkorrigierten IHL Fr,IHL entsprechen bei einer
ausfahrenden Bewegung (x˙ > 0) in etwa den gemessenen Werten, beim Ein-
fahren (x˙ < 0) hingegen wird die Reibkraft um 30 % – 40 % unterschätzt. Ein
Grund ist die anhand der FEM zu gering berechnete Kontaktpressung auf-
grund der vereinfachten Bestimmung der Materialparameter aus der Elasto-
merhärte. Die unkorrigierte IHL weist aufgrund geringerer Spalthöhen eine
höhere Reibkraft Fu,IHL auf. Das Einfahren wird hiermit leicht zu hoch abge-
schätzt. Für den ausfahrenden Zustand sind die EHD-Berechnungsergebnisse
Fr,EHD zusätzlich aufgetragen. Da das Modell nur den quasi-statischen Zu-
stand beschreibt, wird bei geringen Geschwindigkeiten Mischreibung vorher-
gesagt. Nach dem Übergang in die Flüssigkeitsreibung Fh,EHD ist die EHD-
Lösung wie zuvor erläutert geringer als die IHL-Lösung, beschreibt die ge-
messene Reibkraft aber in guter Übereinstimmung.
Der Reibkraftvergleich bei einem höheren Systemdruck sowie einer höhe-
ren Dynamik ist in Bild 6.19 gegeben. Die dargestellte Reibkraft aus den Mes-
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sungen ist die Überlagerung von drei Einzelmessungen mit unterschiedlichen
Antriebsfrequenzen.
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Bild 6.19: Vergleich zwischen gemessener Reibkraft Messung und IHL sowie
EHL bei 50 bar
Die korrigierte Reibkraft Fr,IHL unterschätzt auch bei diesen Betriebsbedin-
gungen die real auftretende Reibkraft in beiden Bewegungsrichtungen um et-
wa 30 % – 40 %. Die Charakteristik einer höheren Reibung beim Einfahren
als beim Ausfahren wird allerdings korrekt nachgebildet. Im Vergleich zu der
im konvergenten Einströmbereich korrigierten Lösung zeigt die unkorrigier-
te aufgrund von geringeren Spalthöhen auch hier höhere Reibkräfte. Die un-
korrigierte Reibkraft Fu,IHL für des Einfahren sowie die auf Basis des Druck-
gradienten am Übergang zwischen Systemdruck und Kontaktdruck ermittelte
Reibkraft für das Ausfahren ist nur minimal höher als die korrigierte. Bei Be-
trachtung des maximalen Druckgradienten des Kontaktpressungsprofils, vgl.
Bild 6.13, ist die Reibkraftvorhersage Fu,0,IHL hingegen unrealistisch hoch.
Auch wenn die Simulationsansätze durch viele Vereinfachungen geprägt
sind, erlauben diese es dennoch, die Größenordnung der auftretenden Reib-
kraft in Abhängigkeit der Betriebsbedingungen näherungsweise abzuschät-
zen. Die Ursachen für die auftretenden Abweichungen sind in erster Linie in
der quasi-statischen Modellbildung zu sehen. Die Messungen hingegen wur-
den unter instationären Bedingungen durchgeführt. Die inverse Berechnung
des Dichtungsproblems ist in den Erweiterungsmöglichkeiten begrenzt, so
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dass der elastohydrodynamische Ansatz für weitergehende Studien erfolgs-
versprechender ist, auch wenn dieser eine um ein Vielfaches höhere Rechen-
zeit benötigt. Eine sinnvolle Ergänzung, um instationäre Phänomene genau-
er abbilden zu können, ist allem voran die Berücksichtigung des Quetsch-
films über den Term ∂h/∂t in der hydrodynamischen Druckberechnung nach
Gl. (6.19). Die Berücksichtigung der Topographie kann nicht nur im Kontakt-
modell, sondern auch anhand einer hydrodynamisch rauen Oberfläche erfol-
gen. Hier bieten sich z. B. Flussmodelle wie das Average Flow Modell nach
PATIR und CHENG an [Pat78, Pat79]. Auch die viskoelastischen Materialei-
genschaften der Dichtungswerkstoffe besitzen einen Einfluss auf die sich aus-
bildenden Schmierfilme. Dies führt nach THATTE und SALANT zu einer signi-
fikanten Änderung der Vorhersage des Dichtmechanismuses [Tha10b].
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Das Bewegungsverhalten von hydraulischen und pneumatischen Linearan-
triebe ist instationär, wenn diese aus dem Stillstand anfahren oder aufgrund
des begrenzten Hubs eine Richtungsumkehr erfolgt. Bei hydraulischen und
pneumatischen Standardzylindern, die häufig mit geringen Geschwindigkei-
ten verfahren werden, ist die Bedeutung der instationären Reibungseffekte
gering. Eine Vielzahl an Sonderanwendungen allerdings operieren bei ho-
hen Frequenzen und ausgeprägten Geschwindigkeitsänderungen. Bei diesen
kann ein stationär ausgebildeter Reibungszustand nur eingeschränkt ange-
nommen werden.
Bisherige Betrachtungen der Dichtungsreibung geschahen überwiegend bei
quasi-statischen Betriebsbedingungen in einem Geschwindigkeitsbereich un-
terhalb von 1 m/s. Um den Reibungsprozess im instationären Fall besser zu
verstehen, wurden im Rahmen dieser Arbeit experimentelle Reibkraftunter-
suchungen an Hydraulik- und Pneumatikdichtungen durchgeführt und an-
schließend die Möglichkeit einer Reibkraftsimulation aufgezeigt. Der Rei-
bungsvorgang von polymeren bzw. elastomeren Werkstoffen ist komplex und
zum einen durch den Festkörperkontakt zwischen Dichtung und rauer Ober-
fläche und zum anderen durch eine Schubspannung an der Grenzfläche zum
Fluid im Dichtspalt geprägt. Der Reibmechanismus von Dichtungen resul-
tiert nicht nur aus den Eigenschaften der Oberfläche, sondern ist maßgebend
von den Eigenschaften des Dichtkörpers beeinflusst. Hierunter fallen auch
reibungsinduzierte Deformationen des Dichtkörpers vor dem Übergang von
einer Haft- in eine Gleitphase bei Bewegungsumkehr.
Ausgehend von einer systematischen Aufarbeitung möglicher Prinzipien
zur Messung der Dichtungsreibung wurden im Falle der Versuchseinrich-
tung für pneumatische Stangendichtungen ein neues Prüfstandskonzept um-
gesetzt. Zusätzlich wurde bei einem bestehenden Prüfstand für Hydraulik-
Stangendichtungen die Antriebsfrequenz und somit die Verfahrgeschwindig-
keit wie auch die auftretenden Beschleunigungen deutlich erweitert.
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Mit dem Prüfaufbau für Hydraulik-Stangendichtungen, bei dem die Druck-
kammer auf der einen Seite mit der berührenden Testdichtung und auf der
anderen Seite mit einer Spaltdichtung verschlossen ist, wurden umfangreiche
Messreihen bei Geschwindigkeiten bis 10 m/s und Beschleunigungen bis et-
wa 1000 m/s2 durchgeführt. In den Umkehrpunkten der Bewegung tritt eine
Hysterese aufgrund einer dynamischen Dichtungsdeformation auf. Dichtun-
gen aus einem elastischen Material neigen zu einer ausgeprägteren Hystere-
se. Bei zunehmender Dynamik des Dichtprozesses ändert sich der Anfahr-
vorgang. Die hochdynamische Bewegung begünstigt das Aufschwimmen der
Dichtung auf einem tragenden Flüssigkeitsfilm. Nutringe mit einem geschlos-
senen Profil und einer zweiten Dichtkante zeigen eine unerwartet geringe An-
fahrreibung sowie einen mit der Geschwindigkeit ansteigenden Reibkraftver-
lauf bei hohen Beschleunigungen. Dies deutet auf einen Betrieb im Flüssig-
keitsreibungsgebiet hin. Die Messungen zeigen zudem, dass Stufendichtun-
gen aus Polytetrafluorethylen (PTFE) bei identischer Geometrie gegenüber
Stufendichtungen aus Polyurethan (PU) vor allem in der Anfahrreibung ei-
ne deutlich kleinere Reibung aufweisen. Die Untersuchung des Druckeinflus-
ses im Bereich von 25 bar bis 100 bar zeigt die bekannte Druckaktivierung
vor allem bei Dichtungsprofilen mit einer ausgeprägten Dichtlippe. Im unter-
suchten Temperaturbereich von 30 ◦C bis 70 ◦C steigt das Anfahrmaximum
bei den mit einem O-Ring vorgespannten Dichtungen an, die Reibung nach
Beendigung des Anfahrvorgangs hingegen fällt. Die untersuchten Nutringe
weisen ebenfalls eine Reibkrafterhöhung bei Temperaturerhöhung auf, aller-
dings bei einer gleichbleibenden Charakteristik.
Zur Untersuchung des Reibungsverhaltens von fettgeschmierten Dichtun-
gen wurde ein für Pneumatikdichtungen bislang nicht umgesetztes, aber für
die Vermessung von Hydraulikdichtungen gut bekanntes, Messprinzip reali-
siert. Ein im Kraftfluss der Stange platzierter Kraftsensor ermöglicht eine von
Druckkräften und Volumenänderungen unbeeinflusste Reibkraftermittlung.
Die Messungen wurden bei konstanten Beschleunigungen und bei Geschwin-
digkeiten von bis zu 100 mm/s durchgeführt. Der Vergleich unterschiedlicher
Dichtungsgeometrien und Materialien zeigt, dass Pneumatikdichtungen im
Gegensatz zu Hydraulikdichtungen eine deutlich weniger ausgeprägte Ab-
hängigkeit der Reibung von der Bewegungsrichtung aufweisen. Dies ist auf
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die parabolische Pressungsverteilung an der Dichtstelle zurückzuführen. Bei
trockener Reibung hingegen ist bei Dichtungen mit ausgeprägter Dichtlip-
pe eine deutliche Richtungsabhängigkeit feststellbar. Zudem tritt bei der tro-
ckenen Reibung eine ausgeprägtere Hysterese aufgrund von Dichtunsgdefor-
mationen im Umkehrpunkt der Bewegung auf. Bei einer Erhöhung des Re-
lativdrucks auf bis zu 6 bar steigt die Reibkraft an. Bei O-Ringen mit großer
Schnurstärke und somit großer Kontaktlänge tritt bei Druckbeaufschlagung
zudem der Effekt auf, dass sich die Anfahrreibung über der Hubanzahl ei-
nes Messzykluses reversibel erhöht. Als Ursache wird ein ungünstiges Ab-
streifverhalten des Fettfilms auf der Stange angenommen. Der durchgeführte
Vergleich mit unterschiedlichen Fetten zeigt, dass bei vielen Betriebsbedin-
gungen ein Fett mit höherer Konsistenz aufgrund einer besseren Hydrody-
namik zu geringerer Reibung führt. Dies ist aber nicht allgemeingültig. Mit
ansteigender Beschleunigung bzw. Geschwindigkeit konnte festgestellt wer-
den, dass in Abhängigkeit der Dichtungsgeometrie ein niederviskoses Grun-
döl des Fettes günstiger sein kann. Die geringeren Schubspannungen im Fett-
film können hierfür als Ursache angenommen werden. Der Betrag der Reib-
kraft kann durch eine Änderung der Vorspannung der Dichtung beeinflusst
werden. Während die Reibkraft mit einem steiferen Dichtungsmaterial bei
identischem Nutgrunddurchmesser deutlich ansteigt, wurde ein geringerer
Einfluss der Nutabmessung bei gleichbleibendem Werkstoff auf die Reibkraft
aufgezeigt. Der Einfluss der Umfangslänge der Dichtung auf die Reibkraft
ist in der Literatur als ein linearer Zusammenhang angegeben. Anhand von
O-Ringen konnte die Gültigkeit dieser Annahme nachgewiesen werden. Vor-
aussetzung ist allerdings, dass die Kontaktbedingungen und die Stangento-
pographien vergleichbar sind.
Die durchgeführte numerische Modellbildung der Dichtungsreibung er-
folgte mit zwei Simulationsansätzen zur Beschreibung des Dichtspalts. Die
inverse Methode (IHL) eignet sich zur Abbildung des Dichtungsverhaltens
bei der Annahme einer reinen Flüssigkeitsreibung. Ein im Schmierfilm als be-
kannt angenommener Druck wird anhand einer Reynoldsgleichung mit einer
Spalthöhe verknüpft. Das Druckprofil wurde mit der nichtlinearen Methode
der Finiten Elemente (FEM) berechnet. Zur Berücksichtigung des hydrodyna-
mischen Druckaufbaus im konvergenten Einströmbereich wurde eine Druck-
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korrektur der strukturmechanisch bestimmten Druckverteilung durchgeführt
und deren Notwendigkeit aufgezeigt. Der zweite Berechnungsansatz basiert
auf einer elastohydrodynamischen Methode (EHD bzw. EHL). Ein Kontakt-
modell erlaubt die Berechnung der Dichtungsreibung nicht nur unter Voll-
sondern auch unter Teilschmierung bei sich berührenden Rauheitsspitzen.
Diese Methode ist numerisch aufwändiger, besitzt aber einen breiteren Ein-
satzbereich und kann zudem um weitere physikalische Modelle erweitert
werden. Mit beiden Methoden wurden geschwindigkeitsabhängige Spalthö-
henverläufe berechnet und daraus die Reibkräfte ermittelt. Im Flüssigkeitsrei-
bungsgebiet zeigen die stark vereinfachten und quasi-statisch durchgeführten
Berechnungen eine akzeptable Übereinstimmung mit unter instationären Be-
dingungen gemessenen Reibkräften eines O-Rings.
Entwicklungspotential besteht vor allem in der numerischen Modellbil-
dung. Die durchgeführten Betrachtungen erfolgten im quasi-statischen Zu-
stand in dem transiente Effekte vernachlässigt werden. Auch wenn die Ergeb-
nisse in der richtigen Größenordnung der durchgeführten Messungen liegen
und eine gute ingenieurwissenschaftliche Näherung darstellen, basieren die
Modelle nicht auf den in der Realität vorliegenden physikalischen Phäno-
menen. Speziell das Lösen einer zeitabhängigen Reynoldsgleichung für be-
schleunigte Bewegungen ist notwendig. Das aufgezeigte nichtlineare thermo-
viskoelastische Verhalten des Dichtkörpers muss zudem berücksichtigt wer-
den. Im Mischreibungsgebiet und speziell bei kleinen Schmierfilmen müssen
die Deformationen des Dichtungsmaterials an den Rauheitsspitzen sowie die
rheologischen Eigenschaften des Zwischenmediums exakt abgebildet werden.
Die aufgezeigte experimentelle und numerische Modellbildung stellt somit
ein Grundgerüst für weitergehende Forschung dar.
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